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Tässä työssä tutkittiin monijaksopumpun nostokorkeuksia ja hyötysuhteita eri turbu-
lenssimalleilla. Päätavoitteena oli löytää paras turbulenssimalli siipidiffuusorin virtaus-
ten laskentaan. Tähän tarkoitukseen valittiin kirjallisuuskatsauksen perusteella standardi 
k-ε-, SST k-ω-, SST DES- ja SST SAS-mallit. Tässä tutkimuksessa kahdella viimeisellä 
mallilla ei ehditty tehdä lopullista kytkettyä laskentaa niiden vaatiman suuren laskenta-
tehon takia. Ne on kuitenkin esitelty työssä ja niillä on tehty laskentaverkkoriippumat-
tomuustarkastelu juoksupyörän osalta. URANS-malleilla tehtiin laskentaverkkoriippu-
mattomuustarkastelu sekä roottorin että staattorin osalta erikseen periodisilla geome-
trioilla. Lopulliset laskennat tehtiin kokonaiselle pumpun jaksolle täydellä geometrialla 
osat kytkettynä toisiinsa. 
Tuloksista kävi ilmi, että k-ε-malli soveltuu käytetyillä diskretointimenetelmillä ja 
rajapintojen kytkennöillä SST k-ω-mallia paremmin pumpun kokonaisnostokorkeuden 
laskentaan. Juoksupyörän osalta mallin valinnalla ei ole suurta merkitystä, mutta eroja 
havaittiin erityisesti diffuusorissa. Mallit antavat samankaltaisia tuloksia pumpun käyt-
töalueella kuormilla 0,8–1,2, mutta osakuormilla eroja havaittiin. Mittauksiin verrattuna 
kumpikaan malli ei täysin pystynyt ennustamaan diffuusorin staattista nostokorkeuseroa 
oikein, vaan oikea tulos löytyy mallien tulosten välistä. SST k-ω-malli havaitsee pyör-
teet diffuusorissa k-ε-mallia paremmin, mutta yliarvioi ne. k-ε-malli puolestaan ennus-
taa roottorin ja staattorin välisen rajapinnan painegradientin tarkemmin. Kumpikaan 
malli ei suoriudu erityisen hyvin osakuormavirtausten laskennasta, mutta yleisesti k-ε-
mallin tulokset käytetyillä laskenta-asetuksilla olivat parempia. Tästä syystä k-ε-mallin 
käyttö on suositeltavaa sen ollessa myös halvempi malli. Jatkotutkimus skaalan ratkai-
sevalla simuloinnilla on aiheellista tarkempien tulosten saamiseksi. 
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In this thesis, the heads and efficiencies of a multi-stage pump are investigated using 
different turbulence models. The main objective was to find the best turbulence model 
for the computation of a vane diffuser. For this purpose standard k-ε, SST k-ω, SST 
DES and SST SAS models were chosen based on literature. The computations with the 
latter two models were not completed in time for this thesis due to their large computa-
tional demand. These two models are however introduced and mesh independence study 
was done for the impeller. Mesh independence study using URANS models was done 
for both impeller and diffuser separately with periodic geometries. The final computa-
tions were made for a whole pump stage with coupled components with full geometry. 
The results indicate that k-ε model, with the differencing schemes and interface 
connections used, is better suited to estimate the total head of the pump than SST k-ω 
model. The model does not have a significant effect on the results for the impeller but 
deviations were identified especially on the diffuser. The results given by the models are 
similar with pump loads between 0.8–1.2, but for part-load conditions deviations were 
observed. In comparison to measurements, neither of the two models was able to esti-
mate the static head difference in the diffuser correctly but the right value is found be-
tween them. SST k-ω model detects eddies in the diffuser better than k-ε model but it 
overestimates them. k-ε model in turn estimates the pressure gradient between rotor and 
stator better. Neither of the models does particularly well estimating partial load flow, 
but in general the results with k-ε model were better with the used preconditions. Thus 
the usage of k-ε model is recommended as it is also the cheaper of the two models. Fol-
low-up research with scale resolving simulation is justifiable for achieving more accu-
rate results. 
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1 JOHDANTO 
Tämä työ on tehty diplomityönä Sulzer Pumps Finland Oy:lle ja sen tarkoituksena on 
selvittää, mikä turbulenssimalli soveltuu parhaiten monijaksopumpun nostokorkeuksien 
ja hyötysuhteiden laskentaan. Työssä tarkasteltava pumppu on toimintaperiaatteeltaan 
keskipakopumppu, jonka tarkoitus on muuttaa mekaanista tehoa nestevirtauksen hyd-
rauliseksi tehoksi. 
Keskipakopumppu on oleellinen komponentti lukuisissa teknologian prosesseissa. 
Teollisuuspumppuja käytetään tehon tuotannossa, prosessiteollisuudessa ja nesteiden 
kuljetuksessa. Yksinkertaisia laitteita löytyy arkiympäristöstä, kuten jätevesipumppuina 
kotitalouksista, öljyn kierrätyspumppuina moottoreissa tai veden kierrätyspumppuina 
lämmitysjärjestelmissä. Yleisimmin pumpatut nesteet ovat vettä tai hiilivetyjä, mutta 
keskipakopumppuja voidaan käyttää melkein minkä tahansa nesteen syrjäytykseen tai 
paineistamiseen mukaan lukien seokset, joissa on kaasuja tai kiinteitä aineita tietyin 
pitoisuusrajoituksin. 
Pumpun toiminta perustuu siihen, että juoksupyörän akselin energia siirretään pum-
pattavaan nesteeseen pakottamalla neste pyörimään juoksupyörällä. Vääntömomentti, 
joka akseliin tuodaan, muuttuu keskipakovoimiksi nestepartikkeleihin, joissa ne edel-
leen muuttuvat paineeksi ja liikkeeksi. Jos neste ei pääse kulkemaan pumpun kotelossa, 
voidaan tuottaa korkea staattinen paine, mutta hyötysuhde on tällöin alhainen, koska 
suurin osa energiasta kuluu sisäiseen kitkaan. Kun nesteen annetaan virrata vapaasti, 
kitkahäviöt vähenevät ja tällöin dynaaminen energiahäviö laskee, jolloin kokonaishyö-
tysuhdetta saadaan parannettua. Keskipakopumpuissa liikemäärän siirto juoksupyörässä 
riippuu pelkästään hydrodynaamisista vaikutuksista. Se erottaa pumpun toiminnaltaan 
syrjäytyspumpuista, joiden toiminta perustuu hydrostaattisiin vaikutuksiin. Keskipako-
pumpuille on ominaista, että virtaus tulee juoksupyörään aksiaalisesti, mutta poistuu 
siitä radiaalisesti eli säteensuuntaisesti, ja siksi ne kuuluvat radiaalipumppujen ryhmään. 
Monijaksopumpuille on ominaista useampi juoksupyörä. Jokaisen juoksupyörän – 
viimeistä lukuun ottamatta – perässä on siipidiffuusori, jonka tarkoitus on muuttaa dy-
naamista painetta staattiseksi paineeksi eli hidastaa nesteen nopeutta. Jokaisen siipidif-
fuusorin perässä on paluusiivistö, joka ohjaa virtauksen seuraavaan juoksupyörään.  
Jaksot ovat siis sarjaan kytkettyjä ja jokainen jakso lisää nesteen kokonaispainetta. En-
simmäinen ja viimeinen jakso ovat yleensä erilaisia muihin jaksoihin verrattuna. Kor-
keapainepumpun tapauksessa on hyötysuhteen kannalta edullista kytkeä juoksupyörät 
sarjaan. 
Tämän työn tarkoituksena on tarkastella monijaksopumpun juoksupyörän tuottamaa 
nostokorkeutta sekä staattorissa tapahtuvia häviöitä. Näillä tiedoilla määritellään eri 
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komponenttien hyötysuhteet sekä yhden jakson kokonaishyötysuhde. Erityisesti dif-
fuusorissa häviöiden oikea mallintaminen on ollut haasteellista ja niiden tarkempi mää-
rittäminen on tämän työn päätavoite. Juoksupyörän toiminta on tähän mennessä pystytty 
laskemaan suunnittelupisteessä standardilla k-ε-turbulenssimallilla, mutta pumpun toi-
minnan mallintaminen entistä tarkemmin myös osakuormilla, on työn toinen tavoite. 
Pumppujen toiminta on luonnostaan aikariippuvaa pyörivien juoksupyörän siipien ja 
staattisten diffuusorisiipien välisen vuorovaikutuksen takia. Osakuormavirtauksissa tur-
bulenttiset heilahtelutermit kasvavat suhteellisen suuriksi, jolloin virtauksen aikariippu-
vuus on merkittävä ja se otetaan huomioon käyttämällä transientteja turbulenssimalleja.  
Tutkimusta, jossa olisi keskitytty nimenomaan monijaksopumpun nostokorkeuteen 
ja häviöihin eri turbulenssimalleilla osakuormavirtauksissa löytyy melko vähän. Keski-
pakopumpun osakuormavirtauksia sen sijaan on tutkittu melko paljon mutta turbulens-
simallien välisiä eroja mallinnuksessa melko vähän. Vertailua ovat kuitenkin tehneet 
esimerkiksi Lucius ja Brenner [22], Wu et al. [50], sekä Zhang et al. [51]. Väitöskirjoja 
keskipakopumpun numeerisesta laskennasta osakuormavirtauksilla ovat tehneet esimer-
kiksi Braun [4], Gugau [13] ja Treutz [46]. Mittauksia on tehnyt Berten [2]. Keskipako-
pumppuihin liittyvään yleiseen teoriaan voi tutustua esimerkiksi lähteistä [31] ja [48] ja 
numeerisen laskennan teoriaan lähteestä [11]. 
Tarkempi kirjallisuusselvitys on tehty luvussa 2. Luvussa 3 käsitellään virtauksiin 
liittyvää teoriaa ja esitellään työssä käytetyt turbulenssimallit sekä numeeriset laskenta-
menetelmät. Luvussa 4 käsitellään lyhyesti pumppuihin liittyvää teoriaa ja tarkastellaan 
pumpussa syntyviä häviöitä. Luku 5 sisältää työssä käytetyt laskentajärjestelyt kuten 
laskentageometrian ja -verkon. Luvussa 6 on raportoitu laskentaverkkoriippumatto-
muustarkastelu. Mittausjärjestelyt on esitetty luvussa 7 ja lopulliset mittaus- ja laskenta-
tulokset on esitetty luvussa 8. Luvussa 9 esitetään päätelmiä ja käydään läpi tutkimusta-
voitteiden täyttymistä sekä pohditaan jatkotutkimuksen tarvetta.  
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2 KESKIPAKOPUMPUN VIRTAUSILMIÖT 
2.1 Osakuormavirtaukset 
Berten [2] ja Braun [4] tutkivat väitöskirjoissaan keskipakopumpun virtausta osakuor-
milla. Mekaanisia häviöitä, kuten juoksupyörän, laakereiden ja tiivisteiden kitkaa voi-
daan arvioida hyvin laajalla käyttöalueella. Viskoosin dissipaation määrittely riippuu 
monimutkaisesta kolmiulotteisesta virtauksesta, jota on vaikea arvioida tilastojen tai 
matemaattisten kaavojen avulla. Suunnittelupisteessä hyvin toimivalla pumpulla on tyy-
pillisesti merkittäviä häiriöitä osakuormilla. Työssä käytetyt taserajapinnat sekä nope-
uskolmiot pinnoilla 1 ja 2 on esitetty liitteessä 1. 
Osakuormilla juoksupyörän siipisolan virtaus muuttuu kolmiulotteiseksi, jolloin 
suunnittelussa käytetyt suhteet eivät enää päde. Juoksupyörään syntyy sekundäärisiä 
virtauksia sekä pyörivässä että stationäärisessä koordinaatistossa. Virtaus irtoaa juoksu-
pyörässä ja syntyy selkeitä takaisinvirtausalueita, joita on esitetty kuvassa 1. Tällöin 
pumpun painevaihtelut ovat suuria, hyötysuhde laskee ja tärinä lisääntyy, mikä saattaa 
jopa rikkoa pumpun tai siihen liitetyn putkiston [2]. 
Kuva 1. Juoksupyörässä osakuormilla esiintyviä takaisinvirtausalueita. 
Takaisinvirtausta on myös ulostulossa, mikä aiheuttaa nopeusjakaumaan merkittäviä 
epätasaisuuksia. Kuvassa 1 esitetyt takaisinvirtausalueet perustuvat Rosen [34, katso 2], 
Stoffelin ja Kriegerin [43, katso 2] sekä Eisele et al. [7, katso 2], tekemiin mittauksiin. 
Kahdessa oikeanpuoleisessa kuvassa tilanne riippuu siitä, onko juoksupyörän jälkeen 
kytketty spiraalipesä vai ei, mikä osoittaa myös staattisten osien vaikutuksen virtaus-
kenttään. Juoksupyörän ulostulon takaisinvirtauksella on merkittävä vaikutus pumpun 
nostokorkeuksiin, mutta sen aiheuttavia fysikaalisia mekanismeja ei täysin tunneta. 
2 Keskipakopumpun virtausilmiöt  4 
      
Syitä virtauksen irtoamiseen juoksupyörän sisääntulossa ovat nesteen suhteellisen 
nopeuden hidastuminen juoksupyörän nielussa, kohtauskulman muutos siiven etureu-
nalla ja virtausta vastaan kohtisuoraan olevat painegradientit [2]. Osakuormavirtauksilla 
sisääntulevan nesteen suhteellinen nopeus pienenee, kunnes nopeus on riittävän hidas 
rajakerroksen irtoamiseen juoksupyörän nielussa. Sisääntulevan virtauksen kulma myös 
pienenee nopeuden laskiessa, kun taas kohtauskulma nestevirtauksen ja siiven kulman 
välillä kasvaa liian suureksi, mikä johtaa nesteen irtoamiseen. Kuvassa 2 on esitetty 
nopeuskolmiot suunnittelupisteessä ja osakuormilla. 
Kuva 2. Juoksupyörään tulevan virtauksen nopeuskolmio optimikuormalla ja osakuor-
malla. Siiven ja nesteen välistä kohtauskulmaa on merkitty i0:lla. 
Keskipakopumpussa mekaanista värähtelyä aiheuttavat eri tekijät: hydrodynaamista 
rasitusta aiheuttavat yleiset ja paikalliset virtausvärähtelyt, jotka johtuvat esimerkiksi 
järjestelmän epävakaisuudesta, siipien rasittumisesta syntyvien pyörteiden takia, siipien 
aiheuttamasta tärinästä tai kavitaatiosta. Juoksupyörän siipikuormaan vaikuttavat pää-
asiassa virtauksen paikalliset värähtelyt. Pyörimisakselia vastaan kohtisuoraan olevat 
voimat aiheuttavat epävakaisuutta staattorissa. Akselin ja roottorin välinen epäkeski-
syys, johon vuotovirtaukset vaikuttavat, aiheuttaa myös mekaanista rasitetta. 
Roottorin ja staattorin välinen vuorovaikutus voidaan jakaa kahteen eri ilmiöön – 
juoksupyörän ulostulon kitkalliseen vanaan sekä juoksupyörän ja diffuusorin siipiä ym-
päröivään kitkattomaan potentiaalivirtaukseen, joka ulottuu molempien siivistöjen ylä- 
ja alavirtaan [2]. Tätä vuorovaikutusta on tutkittu paljon numeerisesti, esimerkiksi Shi ja 
Tsukamoto [38, katso 2] osoittivat transientin RANS-laskennan mallintavan ilmiön oi-
kein. Prakash et al. [33, katso 2] havaitsivat halkeamia juoksupyörän kehäkiekolla ja 
siiven jättöreunalla ilmiön seurauksena. Lähes kaikki halkeamat olivat juoksupyörän 
imupuolen sivuseinissä ja jotkut kehäkiekot hajosivat täysin. Tutkijat selittivät hajoa-
mista liian pienellä raolla juoksupyörän ja diffuusorin siipien välillä, mikä sai aikaan 
liian suuria painevaihteluita. 
Suurimmat painevaihtelut Berten [2] havaitsi juoksupyörän ulkokehällä, mutta ne 
vaimenivat nopeasti ylä- tai alavirtaan mentäessä. Roottorin ja staattorin välisestä vuo-
rovaikutuksesta johtuvat painevaihtelut aiheuttavat jaksollisen kuorman roottorissa ja 
staattorissa, mikä puolestaan johtaa muodonmuutoksiin ja värähtelyyn. Rajakerroksen 
irtoaminen diffuusorissa osakuormilla vaikuttaa juoksupyörän virtaukseen merkittävästi. 
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Lisäksi havaittiin, että irtoamisesta johtuvat muodonmuutokset ovat erilaisia jokaisessa 
juoksupyörän siipisolassa, kun taas roottori-staattori -vuorovaikutukset ovat paikasta 
riippumattomia.  
Kaksi ilmeisintä syytä diffuusorissa tapahtuviin häiriöihin ovat nestevirtauksen 
juoksupyörästä tulevan todellisen nopeuden kulman α2 pieneneminen, joka vaikuttaa 
suoraan diffuusorisiivistöön tulevaan virtauskulmaan ja todellisen nopeuden c2 kasvu 
juoksupyörän ulostulossa kuorman laskiessa [4]. Diffuusorin siipien tulisi olla saman-
suuntaisia sisääntulevan virtauksen kanssa, mutta muuttuvilla kohtauskulmilla ja nope-
asti hidastuvilla nopeuksilla virtaus irtoaa ja muuttuu epävakaaksi, jolloin syntyy pyör-
revirtauksia, joissa kineettisen energian dissipaatio kasvaa huomattavasti pyörteettö-
mään virtaukseen verrattuna. Tilannetta on havainnollistettu kuvassa 3. Mitä nopeampaa 
hidastuminen on, ts. mitä suurempi on juoksupyörän ulostulonopeus, sitä enemmän häi-
riöitä syntyy. Lisäksi siipisolien välillä virtaukset eivät ole identtisiä keskenään eivätkä 
täysin ideaalisia, mikä edistää virtauksen irtoamista diffuusorissa [4]. 
Kuva 3. Juoksupyörän siivestä lähtevän virtauksen todellinen nopeusvektori optimi-
kuormalla ja osakuormalla. 
Pumppuvirtauksiin liittyy monia yksittäinkin mielenkiintoisia tutkimuskohteita. 
Braun [4] keskittyi tutkimuksessaan joihinkin tavallisissa pumppuvirtauksissa esiinty-
viin virtausilmiöihin: turbulenttisen rajakerroksen irtoaminen, sekundääriset virtaukset 
kaarevissa putkissa, epäsymmetriset virtausalueet, pyörteiden syntyminen, siipien vana-
virtaukset, painevaihtelut ja aikariippuvuus roottorin ja staattorin välillä sekä virtauksen 
epävakaisuus aksiaalisymmetrisissä tilanteissa. Numeeriseen tutkimukseen hän käytti k-
ε- ja SST k-ω-malleja, jotka hän validoi mittauksilla. 
Braunin tekemä [4] stationäärinen simulointi periodisella geometrialla osoitti, kuin-
ka virtauskenttä muuttuu diffuusorissa osakuormilla, mikä lisää kitkahäviöitä laskien 
hyötysuhdetta. Tutkittaessa kaksoisimupumppua syntyi diffuusorin siipisolille joko pyö-
riviä tai stationäärisiä irtoamiskohtia. Mentäessä 0,8 osakuorman alapuolelle virtaus 
irtoaa juoksupyörän siipien molemmilla puolilla. Mittauksissa havaittiin pyörteitä osa-
kuormien 0,4–0,85 välillä. Pyörre syntyi diffuusorisiiven jättöreunalla ja kasvoi, kunnes 
virtaus kääntyi siiven ylimmässä kolmanneksessa. Integroimalla normaalinopeuskenttä 
havaittiin, että nopeusheilahtelut olivat välillä 40–140 % kanavan keskinopeudesta, eli 
varsin hallitsevia. 
Tutkimuksessa [4] tultiin myös tulokseen, että RANS-mallien välinen vertailu ei ole 
järkevää, koska alueet, joissa tarkkuutta tarvitaan, vaativat kehittyneempiä malleja. Pe-
rinteiset RANS-mallit eivät havaitse virtauksen aikariippuvaa kehittymistä oikein. Mo-
nimutkaisten ilmiöiden ja irtoamisten takia diffuusorin aikariippuvuus on edelleen suuri 
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haaste numeerisilla menetelmillä. Transientilla laskennalla pystytään ratkaisemaan mo-
nimutkaisia ilmiöitä pumppujen virtauksissa, mutta virtauksen irtoamista diffuusorissa 
ja siitä johtuvaa pyörrettä sekä juoksupyörän jättöreunan takaisinkierrätystä voidaan 
arvioida vain laadullisesti. Jotta tarkkuutta voidaan parantaa osakuormavirtauksissa, 
tulee käyttää tarkempia malleja, kuten DES tai LES. [4] 
Juoksupyörässä ja diffuusorissa osakuormilla tapahtuvat ilmiöt ovat hyvin moni-
mutkaisia eikä niihin tässä työssä kovin syvällisesti paneuduta. Osion tarkoitus oli kui-
tenkin esitellä hieman, mistä suuret häviöt osakuormilla johtuvat ja havainnollistaa, 
miksi kaikilla kuormilla hyvällä hyötysuhteella toimivan pumpun suunnittelu on mah-
dotonta. Kaikilla kuormilla välillä 0,4–1,2 ilman irtoamista toimivaa diffuusorisiiven 
geometriaa ei ole olemassa. On kuitenkin mahdollista vähentää irtoamisen riskiä osa-
kuormilla passiivisesti, esimerkiksi lähteiden [14, 37, katso 2] mukaisesti, mutta ne hei-
kentävät hyötysuhdetta, koska menetelmät perustuvat paikallisen kitkahäviön kasvuun, 
mikä ei ole suotavaa suurilla pumpuilla, joilla hyvä hyötysuhde on tärkein tavoite. Käy-
tännön tilanteissa on todettu hyväksi hallita virtausrakenteita korkeapainepumpun käy-
tön aikana ja välttää pitkiä käyntijaksoja alueilla, joissa rakenteellisia vaurioita ilmenee. 
Kehittyneemmillä turbulenssimalleilla suunnittelun tarkkuutta voidaan parantaa ja vii-
meisetkin häviöt voidaan minimoida. CFD-laskennan tuloksiin ei tule kuitenkaan luot-
taa sokeasti, vaan aina tarvitaan myös mittauksia laskennan tueksi. Seuraavassa luvussa 
tehdään lyhyt katsaus turbulenttisen skaalan ratkaiseviin turbulenssimalleihin. 
2.2 Skaalan ratkaiseva simulointi 
Menter [27] käsitteli artikkelissaan SST k-ω-mallin roolia insinöörisovelluksissa. Nyky-
ään suurin osa virtauksista simuloidaan RANS-malleilla, mutta jatkuvasti tietyissä vir-
taustyypeissä turbulenttisen spektrin ratkaiseminen ainakin osassa laskenta-aluetta tuot-
taa parempia tuloksia. Näitä menetelmiä kutsutaan skaalan ratkaisevaksi simuloinniksi 
(SRS). Tässä työssä keskitytään sen soveltuvuuteen pumppuvirtauksissa. SST k-ω-
mallia käytetään yhdessä monien kehittyneempien mallien kanssa, kuten DES ja SAS, 
sekoitusfunktioiden avulla. Sekoitusfunktioiden käytöstä on tullut myös oleellinen osa 
DES-mallinnusta rajakerroksia tarkasteltaessa, mallia kutsutaan tällöin viivästetyksi 
DES-malliksi eli DDES:ksi.  
Transientin mallinnuksen viimeaikaisen lisääntymisen takia ja LES-mallin suurten 
laskentatehovaatimusten takia, on kehitetty skaaloja ratkaisevia malleja, jotka pohjautu-
vat SST k-ω-malliin. SST k-ω-malli on yleisin malli useiden hybridi DES-mallien poh-
jalla. DES:n käytön yleistyminen johtuu URANS-mallien huonosta turbulenttisten ra-
kenteiden ratkaisukyvystä. Pitkään luultiin, että Reynolds-keskiarvotuksen takia RANS-
pohjaisilla malleilla ei voida ratkaista turbulenttisia skaaloja, mutta sisällyttämällä tur-
bulenttisen pituusskaalan malli yhtälöihin, on kehitetty skaalaan mukautuva SAS SST 
k-ω-malli, jolla on saatu lupaavia tuloksia monissa sovelluksissa. Tutkimuksia on kui-
tenkin toistaiseksi suhteellisen vähän, koska malli on melko uusi ja sen kehitystyö jat-
kuu edelleen. Malli on laskentatehovaatimuksiltaan URANS:n ja DES:n välissä. [27] 
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Menter [29] esitteli Ansyksen julkaisussaan parhaita suuntaviivoja skaalan ratkaise-
vaan simulointiin Ansys Fluentilla ja CFX:llä, joista jälkimmäistä käytettiin tässä työs-
sä. SRS-malleilla saadaan enemmän ja tarkempaa tietoa virtauksesta. Vapaissa virtauk-
sissa suurten turbulenttisten skaalojen ratkaisu on helppoa, koska ne ovat samaa suu-
ruusluokkaa rajakerrospaksuuden kanssa. Toisaalta mentäessä lähemmäs seiniä, turbu-
lenttinen pituusskaala pienenee merkittävästi rajakerrospaksuutta pienemmäksi, mikä 
tekee tavallisesta LES-laskennasta hyvin kallista. Yleisesti ottaen LES-laskenta vaatii 
10 000–10 000 000-kertaisen määrän laskentatehoa RANS-laskentaan verrattuna. Tästä 
syystä on kehitetty hybridimalleja, joilla LES-laskentaa sovelletaan kaukana seinästä ja 
seinän lähellä käytetään RANS-malleja. Tällaisia koko laskenta-alueen kattavia malleja 
ovat esimerkiksi SAS [28] ja DES [42]. Toinen vaihtoehto on käyttää RANS:a vain ra-
jakerroksen sisimmässä osassa ja LES:ä suurimmassa osassa rajakerrosta: WMLES [39] 
eli seinämallinnettu LES on tällainen malli. Suurilla laskenta-alueilla on usein välttämä-
töntä laskea vain pieni osa SRS-malleilla ja suurin osa virtauksesta lasketaan RANS-
malleilla. Näissä tilanteissa voidaan käyttää vyöhykemalleja tai sulautettuja malleja, 
joissa LES:n käyttöä vaativat alueet määritetään etukäteen. Yleisen katsauksen SRS-
mallintamisesta ovat tehneet Fröhlich ja von Terzi [12] sekä Sagaut et al [36]. 
SRS-mallien soveltaminen on haastavaa teollisuuden virtausongelmiin. Erityistä 
huomiota täytyy kiinnittää mallin valintaan, verkotukseen, numeerisiin asetuksiin, rat-
kaisujen tulkintaan, jälkikäsittelyyn ja laadun takaamiseen. Ei ole olemassa yhtä mallia, 
jolla voitaisiin laskea kaikki tilanteet – jokaisella on omat haasteensa. Yleisesti ottaen 
käyttäjän tulee ymmärtää SRS-mallien laadintaan liittyvä monimutkaisuus, jotta mallia 
voidaan käyttää tehokkaasti. Tässä työssä keskitytään SRS-malleista vain DES- ja SAS-
malleihin, mutta LES:n periaatteet käydään läpi, koska ne ovat DES:n pohjana.  
Laskentatarkkuuden kannalta oleellinen suure on Courantin luku, jonka tulisi olla n. 
1. Luku kuvaa sitä, kuinka monta kontrollitilavuutta virtaus etenee aika-askeleen aikana. 
Tällöin mallinnuksella saadaan kaapattua kontrollitilavuuden kokoiset ilmiöt. Laskenta-
verkon tihentäminen ei auta, ellei myös aika-askelta pienennetä. Muun muassa tästä 
syystä laskentatehon tarve kasvaa hyvin nopeasti. [29] 
Menter ja Egorov [28] ovat julkaisseet RANS-malleja, jotka on johdettu Rotan [35] 
turbulenttisen pituusskaalaan yhtälöihin perustuen. Mallit toimivat kuten perinteiset 
RANS-mallit, mutta niissä turbulenttinen spektri muodostuu tietyissä virtaustyypeissä. 
Näillä malleilla tehtyä simulointia kutsutaan skaalaan sopeutuvaksi simuloinniksi 
(SAS). Malleista on kerrottu tarkemmin luvussa 3. 
2.3 Numeeriset tutkimukset 
Kirjallisuuskatsauksessa tarkasteltiin useita keskipakopumpun numeeriseen laskentaan 
liittyviä artikkeleita vuosien 2007–2013 väliltä. Tutkimuksissa käytettiin pääasiassa 
standardia k-ε- ja SST k-ω-turbulenssimallia, joissakin oli käytetty myös suurten pyör-
teiden simulointia (LES), pyörteiden erillistä simulointia (DES) ja skaalaan mukautuvaa 
simulointia (SAS). Tarkoituksena on esitellä erilaisia tutkimuksia keskipakopumpun 
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laskennasta, joissa ko. turbulenssimalleja on käytetty ottamatta sen suuremmin kantaa 
tutkimustuloksiin. 
Yleisimmin käytetty malli tutkimuksissa on k-ε, mutta sillä saadut arviot virtausken-
tästä eivät ole kovin tarkkoja kehittyneempiin malleihin verrattuna. Tässä työssä on tar-
koitus keskittyä löytämään vaihtoehtoisia malleja ja verrata niitä k-ε-mallin tuloksiin, 
joten pelkästään k-ε-mallilla tehtyihin tutkimuksiin ei keskitytty.  
Petit ja Nilsson [32] laskivat keskipakopumppua numeerisesti neljällä eri turbulens-
simallilla sekä stationäärisenä että transienttina. Käytetyt mallit olivat standardi k-ε, 
todenmukainen k-ε (realisable), renormalisaatioryhmä k-ε (RNG) sekä SST k-ω. Tulok-
set validoitiin diffuusorin ja juoksupyörän välisen raon mittaustutkimuksilla. Stationää-
riset tulokset olivat kohtuullisia, mutta heilahtelukomponentit oli ratkaistu väärin. Vas-
taavalla transientilla laskennalla suurin osa heilahteluista oli oikein. Mallien välillä oli 
hieman eroja, mutta heilahtelut olivat samalla tasolla. Parempien tulosten saamiseksi 
tutkijat ehdottavat käyttämään DES- ja LES-malleja. 
Feng et al. [8] vertasivat SST k-ω-mallin numeerisia tuloksia kaksiulotteisten PIV-
mittausten tuloksiin keskipakopumpun suunnittelupisteessä. Tuloksissa havaittiin, että 
turbulenssi on suurimmillaan diffuusorin etureunalla ja jättöreunan takana. Diffuusorin 
virtaus riippuu voimakkaasti juoksupyörän asennosta, mutta paluusiivistö on siitä lähes 
riippumaton. Vastaava tulos havaittiin myös toisessa Feng et al. [9] tekemässä tutki-
muksessa. 
Liu et al. [21] käyttivät SST k-ω-turbulenssimallia ja PIV-mittauksia keskipako-
pumpun virtauskentän ja painevaihteluiden tutkimiseen, kun venttiili on suljettuna eli 
kuorman ollessa 0. Tutkimuksessa havaittiin, että jokaiseen juoksupyörän siipisolaan 
syntyy suuri ja pieni pyörre. Nopeudet pyörteissä ovat suuressa pieniä ja pienessä suu-
ria. Suuri pyörre kattaa lähes koko solan, mikä johtaa alhaisiin nopeuksiin painepäädys-
sä. 
Zhang et al. [51] tutkivat keskipakopumpun toimintaa toimintapisteen ulkopuolella 
vertaamalla SST SAS-mallilla saatuja tuloksia LES ja SST k-ω-mallin tuloksiin sekä 
PIV-mittauksiin. Yleisesti SAS-mallin tulokset olivat yhteneviä mittaustulosten kanssa, 
mutta se vaatii enemmän laskentatehoa SST k-ω-malliin verrattuna, toisaalta vähemmän 
kuin LES. Sillä kuitenkin saadaan LES:n kaltainen tulos epävakailla virtausalueilla, 
mitä tavallisella URANS-mallilla ei saada. 
Lucius ja Brenner [22] demonstroivat SAS-mallin soveltuvuutta keskipakopumpun 
laskentaan. Tutkimus keskittyi osakuormilla syntyviin irtoaviin virtauksiin, jotka on 
RANS-mallilla hankala mallintaa oikein, mutta LES:n kaltaisella mallilla tulokset ovat 
erinomaisia. SAS-mallilla voidaan välttää DES:n vaatimat tiukat laskentaverkkokriteerit 
RANS- ja LES-alueiden välillä. Tulokset validoitiin transientilla mittausdatalla. Mallin 
tuloksia verrattiin SST k-ω-mallin transientteihin tuloksiin. Molemmilla malleilla saadut 
tulokset ovat verrannollisia stationäärisiin tuloksiin suunnittelupisteessä. SST k-ω-
mallin tulokset olivat hyvin lähellä mittauksia, mutta SAS-tuloksissa oli pientä poik-
keamaa. Koska SAS-malli ratkaisee turbulentit skaalat, laskentaverkkoa tihentämällä ja 
pienentämällä aika-askelta tulokset todennäköisesti paranisivat. Molemmat mallit ha-
2 Keskipakopumpun virtausilmiöt  9 
      
vaitsivat epävakaisuudet virtauksessa juoksupyörän pyöriessä ja simulaatioista nähtiin 
pyörteiden liike siiven suhteen. 
Wu et al. [50] tutkivat keskipakopumpun virtauksia PIV-mittauksilla ja numeerisella 
laskennalla. Virtaukset mallinnettiin stationäärisenä SST k-ω-mallilla ja transienttina 
SST DES-hybridimallilla. Yleisesti tulokset olivat suhteellisen tarkkoja, mutta transien-
tit arvot ovat lähempänä mittauksia. Ylikuormalla laskettaessa toleranssi on suurempi 
osakuormiin verrattuna. Feng et al. [10] käyttivät myös DES:ä ja havaitsivat, ettei tut-
kimuksen pumpulla irtoamista tapahdu 75 %:n osakuormalla, mutta pienennettäessä 
kuormaa irtoamista ja takaisinvirtausta esiintyy sekä juoksupyörässä että imukomussa 
(suction casing). 
Li et al. [20] vertasivat stationäärisen todenmukaisen k-ε-mallin ja vastaavan tran-
sientin DES-hybridin tuloksia PIV-mittauksiin keskipakopumpun käynnistyksen yhtey-
dessä. Numeeriseen laskenta-alueeseen oli mallinnettu mittauksia varten tehty suljettu 
silmukka virheen minimoimiseksi. Mittaus- ja laskentatulosten yhteensopivuus oli tyy-
dyttävä. Tutkimuksessa todettiin, että siipisolassa kehittyvät pyörteet käynnistyksen 
yhteydessä ja pyörivä virtaus juoksupyörän etureunalla ovat suurin syy transienttien ja 
stationääristen tulosten eroihin. 
Kirjallisuuskatsauksen perusteella tähän työhön tutkittavaksi valittiin referenssimal-
liksi standardi k-ε ja toiseksi URANS-malliksi SST k-ω. Turbulenttisen skaalan ratkai-
sevista malleista käytetään DES- ja SAS-mallien SST k-ω-mallin hybridejä. 
  10 
3 VIRTAUSLASKENTA 
3.1 Virtausta hallitsevat yhtälöt 
Kun virtaava neste oletetaan kokoonpuristumattomaksi ja viskositeetti vakioksi, massan 
säilymistä kuvaava jatkuvuusyhtälö saa muodon 
߲ݑ
߲ݔ +
߲ݒ
߲ݕ +
߲ݓ
߲ݖ = 0. (1)
Yhtälössä u, v ja w ovat nopeuskomponentteja x-, y- ja z-suunnissa vastaavassa järjes-
tyksessä. Kun z-akseli valitaan pyörimisakseliksi, liikemäärän säilymistä voidaan kuva-
ta liikemääräyhtälöillä: 
߲ݑ
߲ݐ + ݑ
߲ݑ
߲ݔ + ݒ
߲ݑ
߲ݕ + ݓ
߲ݑ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲݌
߲ݔ + ߥ ቆ
߲ଶݑ
߲ݔଶ +
߲ଶݑ
߲ݕଶ +
߲ଶݑ
߲ݖଶቇ − 2߱ݒ − ߱
ଶݔ (2)
߲ݒ
߲ݐ + ݑ
߲ݒ
߲ݔ + ݒ
߲ݒ
߲ݕ + ݓ
߲ݒ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲݌
߲ݕ + ߥ ቆ
߲ଶݒ
߲ݔଶ +
߲ଶݒ
߲ݕଶ +
߲ଶݒ
߲ݖଶቇ − 2߱ݑ − ߱
ଶݕ (3)
߲ݓ
߲ݐ + ݑ
߲ݓ
߲ݔ + ݒ
߲ݓ
߲ݕ + ݓ
߲ݓ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲݌
߲ݖ + ߥ ቆ
߲ଶݓ
߲ݔଶ +
߲ଶݓ
߲ݕଶ +
߲ଶݓ
߲ݖଶ ቇ. (4)
Yhtälöissä t on aika, p on staattinen paine, ω on kulmanopeus, ν on kinemaattinen vis-
kositeetti ja ρ on nesteen tiheys. Vasemman puolen ensimmäinen termi kuvaa virtauk-
sen aikariippuvuutta ja on nolla stationäärisessä tilanteessa. Kolme seuraavaa termiä 
kuvaavat liikemäärän kuljetusta. Oikean puolen ensimmäinen termi kuvaa painehäviötä 
koordinaatin suunnassa. Seuraava termi kuvaa kitkahäviötä. Yhtälöissä (2) ja (3) oikean 
puolen kaksi viimeistä termiä kuvaavat Coriolis- ja keskihakuisvoimia. Liikemääräyhtä-
löt tunnetaan myös Navier-Stokesin yhtälöinä. Navier [30] johti kitkallista virtausta 
hallitsevat yhtälöt, mutta hänen teoriansa ei selittänyt viskositeetin fysikaalista merki-
tystä. Stokes [44] johti yhtälöt myöhemmin muotoon, jossa ne nykyisin tunnetaan. 
Turbulenttisten virtausten tapauksessa nopeuskomponentit ja staattinen paine voi-
daan jakaa keskiarvo- ja heilahtelutermiin, jolloin yhtälöiden (2)–(4) hetkelliset arvot 
korvataan termeillä 
ݑ = ܷ + ݑᇱ, ݒ = ܸ + ݒᇱ, ݓ = ܹ + ݓᇱ, ݌ = ܲ + ݌′. (5)
U, V, W ja P kuvaavat keskiarvovirtausta ja ne saadaan aikakeskiarvoina seuraavasti: 
ܷ = 1߂ݐ න ݑ݀ݐ,
௧ା∆௧
௧
ܸ = 1߂ݐ න ݒ݀ݐ, ܹ =
1
߂ݐ න ݓ݀ݐ,
௧ା∆௧
௧
ܲ = 1߂ݐ න ݌݀ݐ.
௧ା∆௧
௧
 
௧ା∆௧
௧
 (6)
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Vastaavat heilahtelukomponentit ovat u´, v´, w´ ja p´. Keskiarvottamalla yhtälöt (2)-(4) 
ajan suhteen liikemäärän säilyvyys voidaan esittää muodossa 
߲ܷ
߲ݔ +
߲ܸ
߲ݕ +
߲ܹ
߲ݖ = 0. (7)
߲ܷ
߲ݐ + ܷ
߲ܷ
߲ݔ + ܸ
߲ܷ
߲ݕ + ܹ
߲ܷ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲ܲ
߲ݔ + ߥ ቆ
߲ଶܷ
߲ݔଶ +
߲ଶܷ
߲ݕଶ +
߲ଶܷ
߲ݖଶ ቇ − 2ܸ߱
− ߱ଶݔ − ቆ߲ݑ′
ଶതതതത
߲ݔ +
߲ݑ′ݒ′തതതതത
߲ݕ +
߲ݑ′ݓ′തതതതതത
߲ݖ ቇ 
(8)
߲ܸ
߲ݐ + ܷ
߲ܸ
߲ݔ + ܸ
߲ܸ
߲ݕ + ܹ
߲ܸ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲ܲ
߲ݕ + ߥ ቆ
߲ଶܸ
߲ݔଶ +
߲ଶܸ
߲ݕଶ +
߲ଶܸ
߲ݖଶ ቇ − 2ܷ߱
− ߱ଶݕ − ቆ߲ݑ′ݒ′
തതതതത
߲ݔ +
߲ݒ′ଶതതതത
߲ݕ +
߲ݒ′ݓ′തതതതതത
߲ݖ ቇ 
(9)
߲ܹ
߲ݐ + ܷ
߲ܹ
߲ݔ + ܸ
߲ܹ
߲ݕ + ܹ
߲ܹ
߲ݖ = −
1
ߩ
߲ܲ
߲ݖ + ߥ ቆ
߲ଶܹ
߲ݔଶ +
߲ଶܹ
߲ݕଶ +
߲ଶܹ
߲ݖଶ ቇ
− ൭߲ݑ
ᇱݓᇱതതതതതത
߲ݔ +
߲ݒᇱݓᇱതതതതതത
߲ݕ +
߲ݓᇱଶതതതതത
߲ݖ ൱. 
(10)
Yhtälöt (8)–(10) ovat Reynolds-keskiarvotettuja Navier-Stokesin yhtälöitä (RANS). 
Niihin muodostuneet lisätermit kuvaavat lisäjännityksiä, jotka aiheutuvat turbulenttisista 
heilahteluista. Jotta yhtälöistä (8)–(10) voidaan ratkaista turbulenttinen virtauskenttä, 
tarvitaan menetelmä jännitystermien 
ݑప′ݑఫ′ തതതതതതതത = ቌ
ݑ′ଶതതതത ݑ′ݒ′തതതതത ݑ′ݓ′തതതതതത
ݑ′ݒ′തതതതത ݒ′ଶതതതത ݒ′ݓ′തതതതതത
ݑ′ݓ′തതതതതത ݒ′ݓ′തതതതതത ݓ′ଶതതതതത
ቍ (11)
ratkaisemiseksi. Yhtälössä (11) on esitetty Reynoldsin jännitysmatriisi jaettuna tiheydel-
lä käyttäen tensorimerkintöjä. Indeksit i ja j kuvaavat x, y ja z-suuntaisia nopeuksia. 
3.2 Turbulenssimallit 
RANS-yhtälöiden (8)–(10) tarkka ratkaiseminen on haastavaa, koska muuttujia on 
enemmän kuin yhtälöitä. Ongelman ratkaisemiseksi on kehitetty turbulenssimalleja, 
jotka mallintavat turbulenttisen käyttäytymisen ja tekevät järjestelmästä suljetun. Niin 
kutsutut pyörreviskositeettimallit perustuvat turbulenssin kuvaamiseen lisääntyneenä 
viskositeettina. Turbulentin viskositeetin tarkastelu perustuu analogiaan molekulaaristen 
ja turbulenttisten liikkeiden välillä. Tällöin yhtälön (11) jännitykset esitetään Bous-
sinesq’in oletuksen mukaan muodossa [3] 
−ݑప′ݑఫ′ തതതതതതതത = ߥ௧ ቆ
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ +
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ ቇ −
2
3 ߜ௜௝݇, (12)
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missä turbulenttiset jännityskomponentit ilmaistaan keskiarvonopeuksien gradienttien 
avulla. νt on kinemaattinen pyörreviskositeetti, δij on yksikkötensori 
ߜ௜௝ = ൜1, kun ݅ = ݆0, kun ݅ ≠ ݆ (13)
ja k on turbulenssin kineettinen energia 
݇ = 12 ݑప′ݑప′
തതതതതതത = 12 ቀݑ
ᇱଶതതതത + ݒᇱଶതതതത + ݓᇱଶതതതതതቁ. (14)
Turbulenttinen viskositeetti νt ei ole nesteen vaan virtauksen ominaisuus ja juuri sen 
pyörreviskositeettimallit pyrkivät ratkaisemaan. Ne ovat myös yleisimmin käytettyjä 
malleja ja niistä erityisesti kahden yhtälön mallit ovat suosituimpia. 
Suurten pyörteiden simuloinnissa pienet pyörteet mallinnetaan ja suuret pyörteet si-
muloidaan. Menetelmä perustuu siihen, että suurin osa pyörteiden kineettisestä energi-
asta kulkeutuu suurissa pyörteissä, jolloin pelkästään niitä simuloimalla suuren skaalan 
virtausilmiöt saadaan havaittua. LES tarvitsee huomattavasti enemmän laskenta-aikaa 
verrattuna RANS-malleihin. Käytännön sovelluksissa LES:ä ei käytetä sellaisenaan, 
vaan on otettu käyttöön hybridimalleja, jotka yhdistävät RANS:n ja LES:n. Tässä alilu-
vussa esitetyt turbulenssimallien yhtälöt ovat samassa muodossa, joita työssä käytetty 
ratkaisija käyttää ja ne on otettu Ansyksen ohjekirjasta [1]. 
3.2.1 Standardi k-ε-turbulenssimalli 
Ylivoimaisesti käytetyin turbulenssimalli teollisissa sovelluksissa on standardi k-ε-
turbulenssimalli, joka on kahden yhtälön RANS-malli. Se on ensimmäinen numeeriseen 
laskentaan käytetty kahden yhtälön turbulenssimalli, jonka kehittivät Launder ja Spal-
ding [19]. Sillä on laskettu hyvin paljon erilaisia tilanteita ja siihen löytyy hyvät käytän-
nön mallinnusohjeet moneen tilanteeseen. Yleiseen käyttöön malli on hyvä kompromis-
si haluttaessa vakautta ja tarkkuutta. Erityisen hyvin malli suoriutuu vapaista virtauksis-
ta, mutta sillä on heikkoutensa virtauksissa, joissa rajakerros irtoaa, joissa on suuret 
pääjännitysvaihtelut, virtaus pyörii tai on kaarevia pintoja. Tässä työssä malli on valittu 
referenssimalliksi, joihin muiden mallien tuloksia verrataan. 
k-ε-mallin oletus perustuu siihen, että turbulenttinen viskositeetti kytkeytyy turbu-
lenssin kineettiseen energiaan ja dissipaatioon seuraavasti: 
ߥ௧ = ܥஜ
݇ଶ
ߝ , (15)
missä ε kuvaa turbulenssin kineettisen energian dissipoitumisnopeutta, eli nopeutta, 
jolla liike-energia muuttuu lämmöksi. k:n ja ε:n arvot määritetään mallin kuljetusyhtä-
löistä, jotka ovat kokoonpuristumattomassa tapauksessa muotoa 
߲݇
߲ݐ + ௜ܷ
߲݇
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪ௞)
߲݇
߲ݔ௜൨ + ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߝ 
(16)
߲ߝ
߲ݐ + ௜ܷ
߲ߝ
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪఌ)
߲ߝ
߲ݔ௜൨ +
ߝ
݇ ܥఌଶߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ −
ߝଶ
݇ ܥఌଶ. 
(17)
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Cµ, Cε1, Cε2, σk ja σε ovat mallille ominaisia vakioita, joiden yleisimmin käytetyt arvot 
on esitetty taulukossa 1. 
Taulukko 1. Standardi k-ε-turbulenssimallissa käytetyt vakiot. 
Cµ Cε1 Cε2 σk σε 
0,09 1,44 1,92 1,0 1,3 
3.2.2 SST k-ω-turbulenssimalli 
Toinen paljon käytetty kahden yhtälön RANS-malli on standardi k-ω-turbulenssimalli, 
jonka Wilcox [49] teki tunnetuksi. Sillä voidaan hyvin ennustaa virtauksen irtoamiskoh-
ta epäsuotuisilla painegradienteilla. Mallia käytetään paljon erityisesti lentokoneiden 
suunnittelussa, koska siinä irtoamiskohdat ovat oleellisia sakkauksen ennustamiseksi. k-
ω-mallissa pyörreviskositeetti kytkeytyy turbulenssin kineettiseen energiaan ja sen omi-
naisdissipaatioon ω = ε/k  
ߥ௧ =
݇
߱. (18)
Kuljetusyhtälöt turbulenssin kineettiselle energialle ja ominaisdissipaatiolle ovat 
߲݇
߲ݐ + ௜ܷ
߲݇
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪ௞ଵ)
߲݇
߲ݔ௜൨ + ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚ′݇߱ 
(19)
߲߱
߲ݐ + ௜ܷ
߲߱
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪఠଵ)
߲߱
߲ݔ௜൨ + ߙଵ
߱
݇ ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚଵ߱
ଶ. (20)
β’, α1, β1, σk1 ja σω1 ovat mallille ominaisia vakioita, joiden yleisimmin käytetyt arvot 
on esitetty taulukossa 2. 
Standardimallin sijaan nykyään käytetyin k-ω-malli on leikkausjännityskuljetus 
(Shear Stress Transport) eli SST k-ω-malli, joka yhdistää k-ε- ja k-ω-mallin parhaat 
puolet ja parantaa niitä; rajakerroksen sisäpuolella käytetään k-ω-mallia ja sen ulkopuo-
lella k-ε-mallia. Siksi k-ε-mallin kuljetusyhtälöt tulee muuntaa k-ω-malliin sopiviksi 
käyttämällä yhteyttä ε = kω. Mallin on kehittänyt Menter [23, 24]. Muunnetut k-ε-
mallin kuljetusyhtälöt ovat  
߲݇
߲ݐ + ௜ܷ
߲݇
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪ௞ଶ)
߲݇
߲ݔ௜൨ + ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚ′݇߱ (21)
߲߱
߲ݐ + ௜ܷ
߲߱
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪఠଶ)
߲߱
߲ݔ௜൨
+ 2ߩ 1ߪఠଶ߱
߲݇
߲ݔ௝
߲߱
߲ݔ௝ + ߙଶ
߱
݇ ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚଶ߱
ଶ. 
(22)
α2, β2, σk2 ja σω2 ovat muunnetun mallin vakioita, joiden yleisimmin käytetyt arvot on 
esitetty taulukossa 2. 
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Taulukko 2. Standardi ja SST k-ω-turbulenssimallin vakiot. 
β’ α1 β1 σk1 σω1 α2 β2 σk2 σω2 
0,09 5/9 0,075 2 2 0,44 0,0828 1 1/0,856 
 
SST k-ω-mallin lopulliset kuljetusyhtälöt ovat muotoa 
߲݇
߲ݐ + ௜ܷ
߲݇
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪ௞ଷ)
߲݇
߲ݔ௜൨ + ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚ′݇߱ (23)
߲߱
߲ݐ + ௜ܷ
߲߱
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪఠଷ)
߲߱
߲ݔ௜൨
+ 2ߩ 1ߪఠଶ߱
߲݇
߲ݔ௝
߲߱
߲ݔ௝ + ߙଷ
߱
݇ ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚଷ߱
ଶ, 
(24)
missä kertoimet α3, β3 ja σk3 saadaan käyttämällä k-ω-mallin ja muunnetun k-ε-mallin 
yhtälöiden vakioiden lineaarikombinaatiota. Esimerkiksi 
ߙଷ = ܨଵߙଵ + (1 − ܨଵ)ߙଶ. (25)
Muut kertoimet saadaan vastaavasti. F1 on sekoitusfunktio, jonka arvo on seinällä 1 ja 
rajakerroksen jälkeen 0. Näin määritellyllä funktiolla malli vaihtuu sulavasti k-ω-
mallista k-ε-malliin vapaata virtausta kohti mentäessä. 
Standardi k-ω-mallista poiketen SST k-ω-malli käyttää turbulenttiselle viskositeetil-
le yhtälöä, joka sisältää kuljetusvaikutukset, mikä parantaa irtoamiskohdan arviointia 
entisestään. 
ߥ௧ =
ܽଵ݇
max(ܽଵ߱, ܵܨଶ), 
(26)
missä F2 on F1:n kaltainen sekoitusfunktio, jonka arvo on 1 seinällä ja pienenee nollaksi 
rajakerroksen ulkopuolelle mentäessä. S kuvaa venymänopeuden suuruutta 
ܵ = ඨቆ߲ ௝ܷ߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ. 
(27)
Sekoitusfunktiot ovat kriittisiä mallin toiminnan kannalta. Niiden muodostuminen pe-
rustuu sekä virtausominaisuuksiin että etäisyyteen lähimmästä pinnasta. Sekoitusfunkti-
oita on useita, mutta useimmiten käytetyt yhtälöt ovat 
ܨଵ = tanh ൭ቊmin ቈmax ቆ √
݇
ߚ′߱ݕ ,
500ߥ
ݕଶ߱ ቇ ,
4ߩ݇
ܥܦ௞௪ߪఠଶݕଶ቉ቋ
ସ
൱ , (28)
missä y on etäisyys lähimmästä seinästä ja 
ܥܦ௞ఠ = max ቆ2ߩ
1
ߪఠଶ߱
߲݇
߲ݔ௝
߲߱
߲ݔ௝ , 10
ିଵ଴ቇ (29)
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ܨଶ = tanh ൝ቈmax ቆ
2√݇
ߚ′߱ݕ ,
500ߥ
ݕଶ߱ ቇ቉
ଶ
ൡ . (30)
3.2.3 Suurten pyörteiden simulointi 
Suurten pyörteiden simuloinnissa eli LES:ssä pyörteet erotellaan suuriin ja pieniin pyör-
teisiin käyttämällä suodatusfunktiota aikariippuviin Navier-Stokesin yhtälöihin (2)–(4). 
Menettelyä ehdotti ensimmäisenä Smagorinsky [40], mutta ensimmäisenä monia aihee-
seen liittyviä ongelmia tutki Deardorff [5]. Suodatuksella poistetaan tehokkaasti ne 
pyörteet, jotka ovat valittua skaalaa pienempiä. Näin jäljelle jäävät yhtälöt kuvaavat 
suurten pyörteiden virtausta. LES:ssä muuttujat jaetaan suuriin ja pieniin skaaloihin 
seuraavasti: 
ݑ = ഥܷ + ݑᇱ, ݒ = തܸ + ݒᇱ, ݓ = ഥܹ + ݓᇱ, ݌ = തܲ + ݌ᇱ. (31)
ഥܷ, തܸ , ഥܹ  ja തܲ kuvaavat suodatettuja arvoja ja u’, v’, w’ ja p’ pienillä skaaloilla tapahtu-
vaa heilahtelua. Suodatus tehdään seuraavasti 
ഥܷ(࢞) = න ݑ(࢞ᇱ)ܩ(࢞; ࢞ᇱ)݀࢞ᇱ,
஽
തܸ(࢞) = න ݒ(࢞ᇱ)ܩ(࢞; ࢞ᇱ)݀࢞ᇱ,  
஽
 
ഥܹ (࢞) = න ݓ(࢞ᇱ)ܩ(࢞; ࢞ᇱ)݀࢞′,
஽
തܲ(࢞) = න ݌(࢞ᇱ)ܩ(࢞; ࢞ᇱ)݀࢞′,
஽
 
(32)
missä D on virtausalue ja G suodatusfunktio, joka määrittää ratkaistavien pyörteiden 
skaalan. Mallinnettavaksi osaksi jäävät 
ݑᇱ = ݑ − ഥܷ, ݒᇱ = ݒ − തܸ, ݓᇱ = ݓ − ഥܹ , ݌ᇱ = ݌ − തܲ. (33)
Kontrollitilavuusmenetelmää käytettäessä suodatus tapahtuu implisiittisesti 
ഥܷ(࢞) = 1ܸ න ݑ(࢞
ᇱ)݀࢞ᇱ,   
௏
തܸ(࢞) = 1ܸ න ݒ(࢞
ᇱ)݀࢞ᇱ,
௏
 
ഥܹ (࢞) = 1ܸ න ݓ(࢞
ᇱ)݀࢞′,   
௏
തܲ(࢞) = 1ܸ න ݌(࢞
ᇱ)݀࢞ᇱ.
௏
 
(34)
Tällöin suodatusfunktio on  
ܩ(࢞; ࢞ᇱ) = ൜1/ܸ, ܠ′ ∈ V0, muulloin (35)
Yhtälöissä (34) ja (35) V on kontrollitilavuuden tilavuus. Suodatetut Navier-Stokesin 
yhtälöt ovat muotoa [1] 
߲ ഥܷ௜
߲ݐ + ഥܷ௝
߲ ഥܷ௜
߲ݔ௝ = −
1
ߩ
߲ തܲ
߲ݔ௜ +
߲
߲ݔ௝ ቈߥ ቆ
߲ ഥܷ௜
߲ݔ௝ +
߲ ഥܷ௝
߲ݔ௜ ቇ቉ −
߲߬௜௝
߲ݔ௝ , (36)
missä τij on leikkausjännitys laskentaverkkoa pienemmällä skaalalla, jolloin siihen sisäl-
tyy myös pienten pyörteiden vaikutus. Yhtälöt ovat analogisia RANS-yhtälöiden kans-
sa, mutta niissä 
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߬௜௝ = పܷ ఫܷതതതതതത − ഥܷ௜ ഥܷ௝. (37)
Suuren skaalan turbulenttinen virtaus ratkaistaan suoraan ja pienen skaalan vaikutus 
otetaan huomiooon alihila- eli SGS-malleilla. Tässä voidaan käyttää pyörreviskositeetin 
kaltaista lähestymistapaa, joka yhdistää alihilajännitykset τij suuren skaalan venymäno-
peuksiin 
− ቆ߬௜௝ −
ߜ௜௝
3 ߬௞௞ቇ = ߥௌீௌ ቆ
߲ ഥܷ௜
߲ݔ௝ +
߲ ഥܷ௝
߲ݔ௜ ቇ. (38)
SGS-viskositeetti kuvaa vain pienen skaalan turbulenssia toisin kuin pyörreviskositeet-
timalleissa. Isotrooppista osaa jännityksestä τkk ei mallinneta, vaan se lisätään suodatet-
tuun staattiseen painetermiin തܲ. SGS-osan mallintamiseen on olemassa eri menetelmiä, 
mutta niitä ei tässä työssä tarkemmin käsitellä, koska tässä työssä LES:ä ei käytetä sel-
laisenaan vaan yhdistettynä muihin malleihin. 
3.2.4 Pyörteiden erillinen simulointi 
LES:n vaatiman suuren laskentatehon takia, erityisesti rajakerrosalueella suurilla Rey-
noldsin luvuilla, se ei ole käyttökelpoinen teollisuuden sovelluksissa. Sitä voidaan käyt-
tää tilanteissa, joissa suurten pyörteiden skaala vastaa geometrisia rakenteita, joista 
pyörteet syntyvät. Pyörteiden erillistä simulointia ehdotti ensimmäisenä Spalart [41].  
DES:llä pyritään yhdistämään RANS- ja LES-mallit hybridimalliksi, jossa RANS:a 
käytetään kiinnittyneiden ja hieman irtoavien rajakerrosten sisäpuolella. LES:ä puoles-
taan käytetään rajakerroksen ulkopuolella ja voimakkaasti irtoavilla rajakerroksilla. 
Menetelmän ongelmaksi muodostuu alueiden välinen erottelu. DES ei vaadi laskenta-
verkolta yhtä suurta tiheyttä kuin LES, mutta laskentaverkolla on muita yksityiskohtai-
sia vaatimuksia. Yleisimmin DES:n kanssa käytetään SST k-ω-mallia sen tarkan raja-
kerroskäsittelyn takia. 
Myös tässä työssä on käytetty SST DES-mallia, jonka ajatuksena on vaihtaa SST k-
ω-mallista LES-malliin alueilla, joissa RANS-mallin laskema pituusskaala on suurempi 
kuin paikallinen verkon koko. DES-muunnos voidaan toteuttaa muuttamalla turbulens-
sin kineettisen energian dissipaatiotermiä 
ߝ = ߚ∗݇߱ → ߚ∗݇߱ܨ஽ாௌ, (39)
missä 
ܨ஽ாௌ = max ൬
ܮ௧
ܥ஽ாௌ∆ , 1൰ . 
(40)
∆= max(∆௜) ja ܮ௧ = √
݇
ߚ∗߱. 
(41)
Yhtälöissä CDES = 0,61 ja se on käytössä vain RANS-alueella. Kontrollitilavuuden koon 
rajoittaminen on tehty siksi, että malli palaa RANS-malliin kiinnittyneissä rajakerrok-
sissa. Näin ollen turvallisin valinta ehdon täyttymiseksi on suurimman kontrollitilavuu-
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den koko. Standardi DES-mallissa ei ole keinoa estää rajoittimen aktivoitumista kiinnit-
tyneen rajakerroksen alueella. Näin tapahtuu esimerkiksi silloin, kun verkon koko on 
pienempi kuin rajakerroksen paksuus. Tällöin virtaus voi irrota laskentaverkon koon 
takia, mikä ei ole toivottavaa. Jotta tämä riski voidaan minimoida, käytetään SST k-ω-
mallin sekoitusfunktioita seuraavasti: 
ܨ஽ாௌି஼ி௑ = max ൬
ܮ௧
ܥ஽ாௌ∆ (1 − ܨௌௌ்),1൰ , 
(42)
missä FSST on 0, F1 tai F2. Arvolla 0 käytetään standardimallia. Oletusarvona käytetään 
F2:ta, joka estää parhaiten verkosta johtuvaa irtoamista. Näin saatua mallia voidaan kut-
sua viivästetyksi DES:ksi eli DDES:ksi, jota tässäkin työssä käytettiin, mutta jatkossa 
sitä kutsutaan vain DES:ksi. 
3.2.5 Skaalaan mukautuva simulointi 
Epästationäärisen tilanteen laskemiseen on kehitetty URANS-malleihin pohjautuva mal-
li, jolla on mahdollista erotella turbulenssin spektri aikariippuvissa virtausolosuhteissa. 
Skaalaan mukautuva simulointi perustuu von Karmanin pituusskaalan sisällyttämiseen 
turbulenssin skaalan yhtälöön. Se mahdollistaa SAS-mallien dynaamisen sopeutumisen 
ratkaistuihin URANS-simulaatioihin, mikä johtaa LES:n kaltaiseen käyttäytymiseen 
epävakailla virtausalueilla. Samanaikaisesti malli mahdollistaa stabiilien alueiden las-
kennan RANS:n tavoin. Alkuperäisen mallin ovat kehittäneet Menter ja Egorov [26], 
jotka myös myöhemmin muokkasivat mallia tässä työssä käytettyyn muotoon [6]. 
Yleisimmin käytetty malli on SST SAS-malli, joka käyttää neliöllistä pituusskaa-
lasuhdetta von Karmanin pituusskaalan sijaan. Malli on yhtenäisempi alkuperäiseen 
SST k-ω-malliin verrattuna ilman merkittäviä eroja. SST SAS-mallin kuljetusyhtälöt 
eroavat SST k-ω-mallista ylimääräisellä lähdetermillä QSAS ominaisdissipaation yhtä-
lössä. 
߲݇
߲ݐ + ௜ܷ
߲݇
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪ௞)
߲݇
߲ݔ௜൨ + ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ܥஜ݇߱ (43)
߲߱
߲ݐ + ௜ܷ
߲߱
߲ݔ௜ =
߲
߲ݔ௜ ൤(ߥ +
ߥ௧
ߪఠ)
߲߱
߲ݔ௜൨ + (1 − ܨଵ)2ߩ
1
ߪఠଶ߱
߲݇
߲ݔ௝
߲߱
߲ݔ௝
+ ߙଷ
߱
݇ ߥ௧ ቆ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ +
߲ ௜ܷ
߲ݔ௝ ቇ
߲ ௝ܷ
߲ݔ௜ − ߚଷ߱
ଶ + ܳௌ஺ௌ 
(44)
ܳௌ஺ௌ = max ቈߞଶߢܵଶ ൬
ܮ௧
ܮ௩௄൰
ଶ
− ܥ 2݇ߪథ max ቆ
1
߱ଶ
߲߱
߲ݔ௝
߲߱
߲ݔ௝ ,
1
݇ଶ
߲݇
߲ݔ௝
߲݇
߲ݔ௝ቇ , 0቉ , (45)
missä ζ2 = 3,51, σϕ = 2/3 ja C = 2. S saadaan yhtälöstä (27). Pituusskaala saadaan mal-
linnetusta turbulenssista 
ܮ௧ = √
݇
ܥஜଵ/ସ߱
 (46)
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ja von Karmanin pituusskaala on 
ܮ௩௄ =
ߢܵ
|ܷ′′|. (47)
Toinen nopeusderivaatta saadaan yhtälöllä 
|ܷ′′| = ඩ෍ ቆ߲
ଶ ௜ܷ
߲ݔ௝ଶ ቇ
ଶ
.
(௜)
 (48)
Rajakerroksen logaritmisella alueella sekä Lt että LvK ovat yhtä suuria kuin ߢy, missä κ 
on von Karmanin vakio ja y etäisyys seinästä. 
Mallilla pystytään hallitsemaan lisäksi korkeiden aaltolukujen vaimennusta seuraa-
villa yhtälöillä: 
ܮ௩௄ = max ቌ
ߢܵ
|ܷ′′| , ܥௌඨ
ߢߞଶ
൫ߚଷ ܥஜ⁄ ൯ − ߙଷ
߂ቍ, (49)
missä Δ riippuu laskentaverkon kontrollitilavuuksien koosta ja lasketaan kontrollitila-
vuuden kuutiojuurena Δ = V1/3. Yhtälön (49) tarkoitus on vaimentaa pienimpiä ratkais-
tuja turbulenttisia vaihteluita. Vakio CS on kalibroitu isotrooppisen turbulenssin avulla 
ja sen oletusarvo on 0,11. 
3.3 Seinämäkäsittely 
Edellä esitetyt turbulenssimallit ovat voimassa vain suuren Reynoldsin luvun virtauksil-
le. Seinän läheisen pienen Reynoldsin luvun virtauksen ratkaisemiseen tarvitaan eri-
tyismenetelmä. Tätä menetelmää kutsutaan seinämäkäsittelyksi. Tässä työssä niitä on 
käytössä kaksi erilaista: skaalatut seinämäfunktiot ja automaattinen seinämäkäsittely. 
Tässä työssä skaalattuja funktioita käytetään standardi k-ε-mallilla ja muilla kolmella 
mallilla automaattista seinämäkäsittelyä. 
3.3.1 Skaalatut seinämäfunktiot 
Standardi k-ε-malliin perustuvat turbulenssimallit käyttävät seinämäfunktioita, joista 
nykyisin käytetään yleensä kehittyneempiä skaalattuja seinämäfunktioita [1]. Ne yhdis-
tävät seinän reunaehdot muuttujiin seinän läheisissä laskentaverkon kontrollitilavuuk-
sissa, joiden oletetaan olevan rajakerroksen täysin turbulenttisella alueella. Skaalattujen 
funktioiden etuna on, että niihin ei vaikuta laskentaverkon tiheys seinällä.  
Seinän läheisen alueen nopeusjakauma on aluksi lineaarinen ja muuttuu logaritmi-
seksi mentäessä kauemmaksi seinästä. Logaritmisen alueen nopeus voidaan mallintaa 
käyttämällä dimensiotonta pituus- ja nopeusskaalaa 
ݕ∗ = ݑ
∗∆݊
4ߥ  (50)
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ݑ∗ = ܥஜଵ/ସ݇ଵ/ଶ. (51)
Tällöin kitkanopeus ja leikkausjännitys seinällä voidaan esittää muodossa 
ݑఛ = ௧ܷ1
ߢ ln(ݕ∗) + ܥ
 (52)
߬௪ = ߩݑ∗ݑఛ. (53)
Yhtälöissä Ut on tunnettu nopeus seinän tangentin suuntaan etäisyydellä Δn/4, Δn on 
laskentaverkon kahden seinän läheisimmän hilapisteen välinen etäisyys, ߢ on von Kar-
manin vakio ja C on pinnankarheudesta riippuva vakio. Hydraulisesti sileille pinnoille 
κ = 0,41 ja C = 5,0 
Skaalattujen seinämäfunktioiden perusajatuksena on asettaa raja-arvo etäisyydelle 
y*, jossa lineaarinen ja logaritminen nopeusprofiili kohtaavat.  
ݕ෤∗ = max(ݕ∗, 11,06), (54)
joka kuvaa etäisyyden numeerista arvoa eikä laske raja-arvon alapuolelle. Näin ollen 
kaikki laskentapisteet ovat viskoosin rajakerroksen ulkopuolella ja vältetään tiheän ver-
kon aiheuttamat ongelmat. Dissipaationopeuden reunaehto, joka pätee logaritmisella 
alueella, on 
ߝ = ݑ
∗
ݕ෤∗ߥ
ܥஜଷ/ସ
ߢ ݇
ଷ/ଶ. (55)
3.3.2 Automaattinen seinämäkäsittely 
SST k-ω-malliin perustuvat menetelmät käyttävät niin kutsuttua automaattista seinämä-
käsittelyä, jotka Menter [25] kehitti. Ne käyttävät alhaisen Reynoldsin luvun yhtälöitä 
laskentaverkon tihentyessä, jolloin virtauskenttä ratkaistaan seinälle asti, mikäli lasken-
taverkon tiheys sen sallii. Dimensioton nopeus mallinnetaan yhtälöllä [15] 
ݑ∗ = max൫ඥܽଵ݇, ݑఛ൯, (56)
missä 
ݑఛ = ඨߥ ฬ
Δܷ
Δݕฬ. (57)
Dimensioton etäisyys on muotoa 
ݕା = ݑఛݕߥ . (58)
Ominaisdissipaatio esitetään logaritmisen alueen (l) ja laminaarin alakerroksen (s) omi-
naisdissipaatioiden analyyttisten muotojen yhdistelmänä. 
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߱ = ߱௦ඨ1 + ൬
߱௟
߱௦൰
ଶ
, (59)
missä 
߱௟ =
ݑ∗
ܽଵߢݕ =
1
ܽଵߢߥ
ݑ∗ଶ
ݕା  (60)
ja 
߱௦ =
6ߥ
ߚ(∆ݕ)ଶ. (61)
3.4 Diskretointi 
Yleisin virtauslaskennassa käytetty diskretointimenetelmä on kontrollitilavuusmenetel-
mä, johon voi tarkemmin tutustua esimerkiksi lähteestä [11]. Siinä jatkuvat yhtälöryh-
mät muunnetaan diskreetiksi yhtälöryhmäksi integroimalla hallitsevat yhtälöt kontrolli-
tilavuuksien yli. Yleiselle skalaarisuureelle ϕ kirjoitettu kuljetusyhtälö on muotoa 
߲
߲ݐ න ߩ߶ܸ݀௏ + න ߩ߶࢛ ∙ ࢔݀ܣ =஺ න ߁థ∇߶ ∙ ࢔݀ܣ + න ܵథܸ݀௏ ,஺  (62)
missä u on nopeusvektori, n on pinnan normaalivektori ja Γϕ on ϕ:n diffuusiokerroin ja 
Sϕ on lähdetermi yksikkötilavuutta kohti. Diskretoitaessa yhtälö (62) saadaan yhtälö-
ryhmä [16] 
ܸ (ߩ߶)
௠ାଵଶ − (ߩ߶)௠ିଵଶ
∆ݐ + ෍ ߩ௙߶௙࢛ࢌ ∙ ࡭ࢌ
ே೑
௙
= ෍ ߁థ(∇߶)௡ ∙ ࡭ࢌ + ܵథܸ,
ே೑
௙
 (63)
missä Nf on kontrollitilavuuden rajapintojen lukumäärä, ϕf on ϕ:n rajapinnan f läpi 
konvektiivisella kuljetuksella kulkeutuva määrä, ߩ௙߶௙࢛ࢌ ∙ ࡭ࢌ on massavuo pinnan f läpi 
ja Af on pinnan f pinta-alavektori, (∇߶)௡ on pintaa f vastaan kohtisuoraan oleva ∇߶:n 
suuruus, V on kontrollitilavuuden tilavuus, Δt on aika-askel ja m on tarkasteltavan aika-
askeleen indeksi. Yhtälön (63) vasemman puolen ensimmäistä termiä voidaan käyttää 
aikatermin diskretoituna likimääräistyksenä kontrollitilavuuksille, jotka eivät muuta 
muotoaan ajan funktiona. 
Kontrollitilavuuksen konvektiotermit pinnoilla määritetään interpoloimalla ne kont-
rollitilavuuksien keskipisteiden arvoista. Interpolointimenetelmiä on useita, mutta tässä 
työssä käytetään toisen ja ensimmäisen kertaluvun ylävirtakaavaa sekä keskidifferens-
siä. Sulzerilla on kokemuksen perusteella päädytty käyttämään k-ε-mallilla toisen ja 
ensimmäisen kertaluvun ylävirtakaavojen yhdistelmää painottaen toista kertalukua 
95 %:sti konvektiotermien diskretoinnissa. Vastaavaa diskretointia käytettiin työssä 
myös SST k-ω-mallille. DES- ja SAS-malleille konvektiotermien diskretointiin käytet-
tiin keskidifferenssiä skaalaan ratkaisevien simulointien parhaita suuntaviivoja noudat-
taen, joita on esitetty lähteessä [29]. Diffuusiotermin diskretointi tehdään kaikissa tapa-
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uksissa keskidifferenssillä. Turbulenttisten suureiden (k, ε ja ω) diskretointiin käytettiin 
ensimmäisen kertaluvun ylävirtakaavaa. 
Ylävirtakaavassa pinnan arvo lasketaan yhtälöllä 
߶௙ = ߶௨ + ߚ∇߶௨ ∙ ∆࢙, (64)
missä ϕu on ylävirranpuoleisen kontrollitilavuuden keskipisteen arvo, ja ∇߶௨ vastaava 
gradientti, Δs on paikkavektori ylävirran kontrollitilavuuden keskipisteestä rajapinnan 
keskipisteeseen ja β on arvo välillä 0–1, joka kuvaa toisen kertaluvun ylävirtakaavan 
painotusta. Tässä työssä sen arvo on siis 0,95. Gradientti ∇߶௨ lasketaan Gaussin lau-
seella [16] 
∇߶௨ =
1
ܸ ෍ ߶෨௙࡭ࢌ,
ே೑
௙
 (65)
missä ߶෨௙ lasketaan pinnan molemmilla puolilla olevien kontrollitilavuuksien keskipis-
teiden keskiarvona. 
Keskidifferenssin tapauksessa käytetään myös yhtälöä (64), mutta gradientin arvo 
asetetaan paikallisen kontrollitilavuuden arvoon ja β = 1, jolloin se on myös toista kerta-
lukua. Keskidifferenssistä mahdollista käyttää myös rajoitettua versiota, joka vähentää 
epäfysikaalisia värähtelyjä. Se käyttää keskidifferenssiä normaalisti muulloin, paitsi jos 
konvektion rajoituskriteeri (CBC) täyttyy, jolloin se muuntuu ensimmäisen kertaluvun 
ylävirtakaavaan käyttämällä sekoitusfunktiota samankaltaisesti kuin SST k-ω-
turbulenssimallissa. Tässä työssä on käytetty rajoitettua keskidifferenssiä konvektioter-
mien osalta skaalan ratkaisevissa simuloinneissa. 
Kaikissa laskentatapauksissa aikatermin interpoloinnissa käytettiin toisen kertaluvun 
eksplisiittistä Eulerin kaavaa [1] 
(ߩ߶)௠ିଵଶ = (ߩ߶)௢ + 12 ሾ(ߩ߶)
௢ − (ߩ߶)௢௢ሿ, (66)
(ߩ߶)௠ାଵଶ = (ߩ߶) + 12 ሾ(ߩ߶) − (ߩ߶)
௢ሿ, (67)
missä o viittaa edelliseen aika-askeleeseen ja oo sitä edelliseen. Yhtälön (63) aikatermin 
approksimaatio saa siis muodon 
ܸ (ߩ߶)
௠ାଵଶ − (ߩ߶)௠ିଵଶ
∆ݐ =
ܸ
∆ݐ ൤
3
2 (ߩ߶) − 2(ߩ߶)
௢ + 12 (ߩ߶)
௢௢൨ (68)
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4 PUMPPUTEORIA 
4.1 Peruskäsitteitä 
Nostokorkeus on pumpun toiminnan kannalta tärkein suure. Se tarkoittaa korkeuseroa, 
jonka pumppu voi nostaa pumpattavaa nestettä. Nostokorkeus määritetään paineesta ja 
painehäviöstä puhuttaessa voidaan myös tarkoittaa suoraan nostokorkeushäviötä. Nos-
tokorkeus voi olla joko staattista tai dynaamista. Pumpun kokonaisnostokorkeus on siis 
ܪ = ݌ + ݌ௗ௬௡ߩ݃ + ∆ܼ =
1
ߩ݃ ቆ݌ +
ߩܿଶ
2 ቇ + ∆ܼ =
݌
ߩ݃ +
ܿଶ
2݃ + ∆ܼ, 
(69)
missä p on staattinen ja pdyn dynaaminen paine, g on putoamiskiihtyvyys, c on nesteen 
nopeuden suuruus ja ΔZ on imu- ja painepuolen nestepintojen korkeusero. Tarkastelta-
essa paine-eroja pintojen välillä korkeuserolla ei ole merkitystä. 
Keskipakopumpun juoksupyörän teoreettinen nostokorkeus voidaan määrittää Eule-
rin yhtälöstä 
ܪ௧௛ =
ݑଶܿଶ௨ − ݑଵܿ଴௨
݃ , (70)
missä c0u on virtauksen tangentiaalinen nopeus juoksupyörän sisääntulossa ja muuttujat 
u1 ja u2 ovat kehänopeuksia juoksupyörän sisä- ja ulkokehällä vastaavasti. Jos sisääntu-
leva virtaus on pyörteetön, eli virtaus saapuu juoksupyörään kohtisuoraan, c0u = 0 ja 
yhtälö (70) supistuu muotoon 
ܪ௧௛ =
ݑଶܿଶ௨
݃ . (71)
Tämä pätee kuitenkin vain monijaksopumpun ensimmäisessä jaksossa. Muissa jaksoissa 
paluusiivistöstä seuraavaan jaksoon tuleva virtaus on pyörteinen. Termin u1c0u/g lasken-
taan palataan myöhemmin tässä luvussa. 
Muuttuja c2u on todellisen nopeuden c2 ulkokehän suuntainen nopeuskomponentti. 
Sen laskemiseen käytetään liukukerrointa k (slip-factor), joka on määritelty 
݇ = ܿଶ௨ܿଶ௨∗ , (72)
missä 
ܿଶ௨∗ = ݑଶ −
ܿଶ௠
tan ߚଶ∗, (73)
missä β2* on siiven kulma juoksupyörän ulkokehällä eli virtauksen suhteellisen nopeu-
den kulma ja c2m on meridiaaninopeus juoksupyörän ulkoreunalla, joka saadaan yhtälös-
tä 
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ܿଶ௠ =
ܳ
ߟ௩ܤଶߨܦଶ, 
(74)
missä Q on pumpun tilavuusvirta, D2 on juoksupyörän ulkokehän halkaisija, ηv on pum-
pun volumetrinen kokonaishyötysuhde ja B2 on siiven leveys ulkoreunalla. Kertoimen k 
määrittämiseen löytyy useita korrelaatioita tai sille saadaan määritettyä arvo numeeri-
sesta laskennasta massakeskiarvotettuja nopeuksia käyttämällä. Tässä työssä ei sen mää-
rittämiseen paneuduta, mutta se on oleellinen osa juoksupyörän siivistön suunnittelua. 
Pumpun tuottaman tehon määrittämiseen käytetään mitattuja tai numeerisesta las-
kennasta saatuja konvergoituneen virtauskentän tuloksia. Mittauksissa mitataan staattis-
ta painetta ja nopeutta, joiden avulla lasketaan kokonaispaine. Laskentatuloksista ote-
taan massakeskiarvo. Pumpun tuottama teho voidaan kirjoittaa muodossa 
ܲ = ሶ݉ ݃ܪ. (75)
Pinnan A läpi menevä massavirta ሶ݉  voidaan kirjoittaa muodossa 
ሶ݉ = ߩܳ = න ߩࢉ ∙ ࢔݀ܣ,
஺
 (76)
missä c on nopeusvektori, A on poikkipinta-ala ja n on pinnan normaali. Yhtälöiden 
(69), (75) ja (76) perusteella massakeskiarvotettu nostokorkeus pinnan A läpi on 
ܪ = ܲሶ݉ ݃ =
׬ ൬݌ߩ +
ܿଶ
2 ൰஺ ߩࢉ ∙ ࢔݀ܣ
݃ ׬ ߩࢉ ∙ ࢔݀ܣ஺
. (77)
Jos tiheyden oletetaan pysyvän vakiona, myös tilavuusvirta pysyy vakiona ja nostokor-
keus voidaan kirjoittaa muodossa 
ܪ = 1ܳ݃ න ቆ
݌
ߩ +
ܿଶ
2 ቇ஺ ࢉ ∙ ࢔݀ܣ. 
(78)
Nyt voidaan kirjoittaa esimerkiksi juoksupyörän nostokorkeus [17] 
ܪ଴ିଶ =
1
ܳ݃ ቈන ቆ
݌
ߩ +
ܿଶ
2 ቇ ࢉ ∙ ࢔݀ܣ஺మ
− න ቆ݌ߩ +
ܿଶ
2 ቇ ࢉ ∙ ࢔݀ܣ஺బ
቉, (79)
Yhtälöä (79) voidaan käyttää yhtälailla nostokorkeushäviöiden laskemiseen, jolloin ar-
vot ovat negatiivisia. 
Eulerin yhtälön (70) jälkimmäinen termi pyörteiselle sisääntulovirtaukselle laske-
taan yhtälöllä [18] 
ݑଵܿ଴௨
݃ =
1
ܳ݃ න ݎ߱ܿ௨ࢉ ∙ ࢔݀ܣ஺బ೙
, (80)
missä r on paikallinen säde taserajapinnassa. Verrattaessa pyörteetöntä laskentaa pyör-
teelliseen virtaukseen, voidaan yhtälöllä (80) muuntaa tulokset pyörteellisen virtauksen 
tuloksiksi. Sisääntulovirtauksen pyörteellisyyden ei ole havaittu vaikuttavan nopeus-
kenttään juoksupyörän jälkeisessä taserajapinnassa, vaikka se vaikuttaa staattisen pai-
4 Pumpputeoria  24 
      
neen tasoon taserajapintojen 0–2 välillä [17]. Kuvassa 4 on esitetty taserajapinnassa 
olevat pyörteet. Vaikka pyörteissä nopeudet lähellä ja kaukana akselia olisivat samat, 
niiden aiheuttama momentti on säde-eron takia eri, mistä edellä mainittu impulssivoima 
syntyy. 
Kuva 4. Jaksojenvälisessä taserajapinnassa olevat pyörteet. 
Juoksupyörälle voidaan laskea hydraulinen siipikuorma ξ yhtälöllä [47] 
ߦ = 4ܿଶ௨ߨܦଶݖ௜௠௣ଶܮ௕௟௔ௗ௘(ݓ଴௦ + ݓଶ), 
(81)
missä zimp2 on pumpun siipiluku juoksupyörän ulkoreunalla, w0s on suhteellinen nope-
uskomponentti ennen juoksupyörän etureunaa, w2 on suhteellinen nopeuskomponentti 
siiven ulkoreunalla. Nopeuskomponentit voidaan määrittää yhtälöillä  
ݓ଴௦ = ටܿ଴௠ଶ + ݑଵ௦ଶ  (82)
ݓଶ = ටܿଶ௠ଶ + (ݑଶ − ܿଶ௨)ଶ, (83)
missä c0m on meridiaaninopeus ennen juoksupyörän etureunaa kehäkiekolla 
ܿ଴௠ =
ܳ
ߟ௩ߨሾ(ܦଵ௛/2)ଶ − (ܦ଴௛/2)ଶሿ, 
(84)
missä D1h on juoksupyörän sisähalkaisija ja D0h juoksupyörän navan halkaisija. u1s on 
kehänopeus siiven etureunalla kehäkiekossa 
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ݑଵ௦ = ܦଵ௦݊ߨ, (85)
missä D1s on kehäkiekon etureunan halkaisija ja n on kierrosnopeus. Lblade on siiven 
kehävirtaviivan pituus. Siiven muoto vaikuttaa merkittävästi siipikuorman jakautumi-
seen. Muotoparametrien määrittäminen tasaisen jakautumisen takaamiseksi on osa 
suunnittelua, eikä sitä tarkastella enempää tässä työssä. 
4.2 Pumppuhäviöt 
Tavoiteltaessa mahdollisimman korkean hyötysuhteen pumppua häviöiden tunteminen 
on tärkeää. Tässä osiossa käsitellään pumpun häviöiden syntyä ja keskitytään monijak-
sopumpun häviöjakaumaan. Pumpussa tapahtuu painehäviöitä, tilavuusvirtahäviöitä ja 
kitkahäviöitä. Suunnittelijan tehtävänä on minimoida kokonaishäviöt ja hyväksyä ja 
hyödyntää toteuttamiskelpoisia häviöiden välisiä vaihdannaisuuksia annettujen rajoitus-
ten ja vaatimusten mukaan. Juoksupyörä on ainoa osa, joka tuottaa kokonaispainetta, 
josta noin 70 % on staattista, mutta määrä vaihtelee tilavuusvirran funktiona. Koska 
kitkahäviöiden suuruus riippuu suoraan dynaamisesta paineesta, pyritään paine muutta-
maan staattiseksi, mikä tapahtuu pumpun staattorissa, joka koostuu diffuusorisiivistöstä 
ja paluusiivistöstä. 
Painehäviöitä syntyy pumpun joka jaksolla, mutta häviöt ovat vastaavat joka jaksol-
la, joten vain yhden jakson tarkastelu riittää. Merkitään nostokorkeutta pumpun eri koh-
dissa seuraavasti: 
ܪ଴ିଷ = ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ (86)
ܪ଴ିସ = ܪ଴ିଷ + ܪଷିସ (87)
ܪ଴ିହ = ܪ଴ିସ + ܪସିହ (88)
ܪ଴ି଴௡ = ܪ଴ିହ + ܪହି଴௡, (89)
missä Hi-j on nostokorkeuden muutos pintojen i ja j välillä. Nostokorkeuden negatiiviset 
arvot kuvaavat tällöin häviöitä. 0–0n tarkoittaa kahden jakson välisen 0-pinnan paine-
eroa. Näin merkitsemällä voidaan kirjoittaa hyötysuhteet pumpun eri osissa 
ߟଶିଷ =
ܪ଴ିଷ
ܪ଴ିଶ =
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ
ܪ଴ିଶ  
(90)
ߟଷିସ =
ܪ଴ିସ
ܪ଴ିଷ =
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ + ܪଷିସ
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ  
(91)
ߟସିହ =
ܪ଴ିହ
ܪ଴ିସ =
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ + ܪଷିସ + ܪସିହ
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ + ܪଷିସ  
(92)
ߟହି଴௡ =
ܪ଴ି଴௡
ܪ଴ିହ =
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ + ܪଷିସ + ܪସିହ + ܪହି଴௡
ܪ଴ିଶ + ܪଶିଷ + ܪଷିସ + ܪସିହ . 
(93)
Staattorihäviöt voidaan koota yhteen ja saadaan kokonaishyötysuhde 
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ߟଶି଴௡ = ߟଶିଷߟଷିସߟସିହߟହି଴௡ =
ܪ଴ି଴௡
ܪ଴ିଶ . 
(94)
Nostokorkeudet ja hyötysuhteet esitetään tässä työssä dimensiottomassa muodossa aste-
riskin avulla jakamalla laskenta-arvot referenssiarvolla, joka ilmoitetaan asiayhteydessä. 
Pintoja 1 ja 6 ei käytetä laskennassa, koska niiden käyttäminen aiheuttaa ongelmia tu-
losten jälkikäsittelyssä, eikä välejä 0–1 ja 5–6 ole syytä tarkastella erikseen.  
Juoksupyörän hydraulinen hyötysuhde on 
ߟ௛_௜௠௣ =
ܪ଴ିଶ
ܪ௧௛ =
ܪ଴ିଶݑଶܿଶ௨݃
. (95)
Juoksupyörän tuottama hydraulinen teho  
௜ܲ௠௣ = ߩ݃ܪ଴ିଶܳ, (96)
missä nostokorkeus saadaan yhtälöstä (79). Juoksupyörän ottama teho on  
ܲ = ߱ܯ (97)
missä M on kaikkien märkien pyörivien pintojen aiheuttama vääntömomentti, joka voi-
daan laskea numeerisesti kontrollitilavuuksien momenttien summana [17] 
ܯ = ෍൫ܨ௣௬ݔ + ܨఛ௬ݔ−ܨ௣௫ݕ − ܨఛ௫ݕ൯, (98)
missä Fpx ja Fpy ovat paineen aiheuttamat voimakomponentit ja Fτx ja Fτy seinämäjänni-
tyksistä aiheutuvat voimakomponentit, x ja y ovat voimien vaikutussuorien etäisyyden 
komponentit pyörimisakselista. Juoksupyörän hyötysuhde saadaan pumpun tuottaman ja 
ottaman tehon suhteena; se on siis eri asia kuin yhtälön (95) Eulerin hyötysuhde. 
ߟ଴ିଶ =
ߩ݃ܪ଴ିଶܳ
߱ܯ  (99)
Tällöin yhden jakson kokonaishyötysuhde saadaan juoksupyörän ja staattorin hyötysuh-
teiden tulona 
ߟ௦௧௔௚௘ = ߟ଴ିଶߟଶି଴௡ =
ߩ݃ܪ଴ିଶܳ
߱ܯ
ܪ଴ି଴௡
ܪ଴ିଶ =
ߩ݃ܪ଴ି଴௡ܳ
߱ܯ . (100)
Painehäviöiden lisäksi pumpussa esiintyy vuotoja. Juoksupyörän jälkeen osa virta-
uksesta palautetaan juoksupyörän jättöreunalta etureunalle juoksupyörän tiivisterenkaan 
ohitse. Raon koko tulee valita sopivaksi, sillä liian pienellä raolla kitkahäviöt kasvavat 
suuriksi ja liian isolla vuotomäärä kasvaa. Juoksupyörän volumetrinen hyötysuhde on 
muotoa 
ߟ௩ଵିଶ =
ܳ௜௠௣,௣௔௦௦௔௚௘ − ܳ௟௘௔௞ଶିଵ
ܳ௜௠௣,௣௔௦௦௔௚௘ , 
(101)
missä Qimp,passage on siipisolaan tuleva tilavuusvirta ja Qleak2-1 vuotoihin menevä tila-
vuusvirta.  
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Toinen rako on paluusiiven jälkeen, jossa pieni määrä nestettä kulkeutuu juoksupyö-
rän taakse ja edelleen jättöreunalle. Koska paluusiiven jälkeen staattinen paine on suu-
rempi kuin juoksupyörän jälkeen, staattinen paine laskee raossa ja syntyy häviötä. Vuo-
dosta aiheutuva tehohyötysuhde on 
ߟ௩ଶି଺ = ௦ܲ௧௔௚௘
− ௟ܲ௘௔௞଺ିଶ
௦ܲ௧௔௚௘
, (102)
missä Pstage on yhteen jaksoon tuleva teho ja Pleak6-2 on vuodon aiheuttama tehohäviö 
௟ܲ௘௔௞଺ିଶ = ߩ݃(ܪ௦௧଺ − ܪ௦௧ଶ)ܳ௟௘௔௞଺ିଶ, (103)
missä Qleak6-2 on vuodon tilavuusvirta ja Hsti on staattinen nostokorkeus kohdassa i. Yh-
dessä jaksossa vuotoihin menevä volumetrinen kokonaishyötysuhde on siis 
ߟ௩ = ߟ௩ଵିଶߟ௩ଶି଺. (104)
Kuvassa 5 on esitetty vuotokohdat ja kiertosuunnat. 
Kuva 5. Periaatekuva jakson vuotokohdista ja nesteen kiertosuunnista.  
Pumpun jaksojen jälkeen pieni määrä nesteestä kulkeutuu tasapainolaitteistoon, joka 
takaa pumpun voimatasapainon akselin suunnassa. Kiekolta kulkee putki takaisin imu-
komuun, josta neste palautuu ensimmäiseen jaksoon. Tasapainolaitteiston kokonaishä-
viö voidaan määrittää yhtälöllä 
௕ܲ௔௟௔௡௖௘ௗ௜௦௞ = ߩܳ௥௘௧௨௥௡௣௜௣௘ܿ௣߂ܶ, (105)
missä Qreturnpipe on tasapainolaitteiston paluuputkesta läpimenevä virtaus, cp on nesteen 
ominaislämpökapasiteetti vakiopaineessa ja ΔT on lämpötilaero imuputken ja paluuput-
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ken välillä. Tasapainolaitteiston tehohäviö sisältää myös liukulaakereiden tehonkulutuk-
sen ja sen hyötysuhde määritetään mittauksista yhtälöllä 
ߟ௕௔௟௔௡௖௘ௗ௜௦௞ = ௣ܲ௨௠௣
− ௕ܲ௔௟௔௡௖௘ௗ௜௦௞
௣ܲ௨௠௣
. (106)
Kuvassa 6 on esitetty periaatekuva tasapainokiekosta, josta lähtee putki takaisin imu-
komuun. 
Kuva 6. Periaatekuva imukomuun lähtevästä paluuputkesta ja tasapainokiekosta. 
Edellä mainittujen häviöiden lisäksi pumpun tiivisteessä on momenttihäviötä, joka 
on kokonaishyötysuhteen kannalta merkityksetön ollen luokkaa 0,1 %. Myös kuvassa 5 
näkyvän välillä 6–2 olevan raon akselin viereisessä tilassa syntyy Couette-virtaus, jonka 
momenttihäviö on mitättömän pieni virtauksen ollessa hyvin lähellä akselia. Välipesän 
liukulaakerien pyörimisvastuksissa häviöt ovat myös mitättömän pieniä. Pinnankarheu-
desta johtuvan kitkahäviön vaikutus arvioidaan kokemusperäisellä hyötysuhteella ηf. 
Koko pumpun kokonaishyötysuhde voidaan näin ollen pienin likimääräistyksin ilmaista 
yhtälöllä 
ߟ = ߟ௦௧௔௚௘ߟ௩ߟ௕௔௟௔௡௖௘ௗ௜௦௞ߟ௙. (107)
Numeerisesta laskennasta voidaan määrittää vain ηstage. Muut arvot määritellään mitta-
uksista tai kokemusperäisillä korrelaatioilla. Näin ollen mittaustulokset muunnetaan 
laskentaa vastaaviksi vähentämällä häviöt mitatuista arvoista.  
Kuvassa 7 on havainnollistettu periaatetasolla häviöiden osuutta pumpun kulutta-
maan tehoon suunnittelupisteessä. Vaaka-akselilla olevat numerot kuvaavat pumpun 
pintoja. Kuvasta huomataan, että suurin osa häviöistä on hydraulista häviötä, joka joh-
tuu siivistöjen suunnittelusta ja niiden osuus kasvaa entisestään osakuormilla erityisesti 
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sellaisten pintojen välillä, joissa ei optimikuormalla ole merkittäviä häviöitä. Suunnitte-
lupisteessä virtaus voidaan mallintaa melko hyvin keskiarvovirtauksella, mutta osa-
kuormilla heilahtelujen osuus kasvaa 40–140 %:iin keskiarvosuureista [4], jolloin tran-
sientti laskenta on välttämätöntä tarkkojen tulosten saamiseksi. 
Kuva 7. Kuvassa on pumpun häviöjakauma optimikuormalla. Pinta-alat kuvaavat hävi-
ön osuuden suuruutta. Kokonaispinta-ala kuvaa pumpun kuluttamaa tehoa. Vaaka-
akselin numeroinnit vastaavat pumpun taserajapintoja. 
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5 LASKENTAJÄRJESTELYT 
5.1 Laskentageometria ja reunaehdot 
Pumpun virtauksia laskettiin kytketyllä laskentageometrialla. Tarkastelu rajoitettiin yh-
teen jaksoon, jossa juoksupyörä kytkettiin diffuusoriin transientilla roottori-staattori -
kytkennällä, diffuusori ja paluusiivistö kytkettiin toisiinsa yleisellä kytkennällä. Juoksu-
pyörän eteen liitettiin rengasmainen jatke, joka kytkettiin juoksupyörään transientilla 
roottori-staattori -kytkennällä. Paluusiivistön perään liitettiin suppeneva rengasmainen 
jatke, joka kytkettiin yleisellä kytkennällä paluusiivistöön. Juoksupyörä asetettiin pyöri-
vään liikkeeseen, diffuusori, paluusiivistö ja lisäkappaleet staattisiksi. Jatkeista on tar-
kempaa tietoa luvussa 6. Jatkeilla pyrittiin minimoimaan takaisinkierrätyksen aiheutta-
ma virhe sisään- ja ulostulopinnoilla.  
Suunnittelupisteen lisäksi toiminta laskettiin myös osakuormilla 0,4, 0,6 ja 0,8 sekä 
ylikuormalla 1,2. Vaikka pumpun ensimmäisen ja viimeisen jakson välillä on eroja, 
käytetyllä geometrialla voidaan kuvata todellista tilannetta niiden välissä olevien jakso-
jen osalta huomioimalla yhtälön (80) korjaustermi. Yksinkertaisuuden vuoksi kaikki 
seinät, putkien reunat ja siivet, asetettiin hydraulisesti sileiksi. Juoksupyörän eteen kyt-
ketyn kappaleen sisääntuloreunaehdoksi asetettiin kuormasta riippuva massavirta ja 
paluusiivistön jälkeen kytkettyyn kappaleeseen asetettiin ulostuloreunaehdoksi staatti-
nen keskiarvopaine nollaksi. Turbulenssin intensiteettinä käytettiin kaikissa tapauksissa 
vakioasetusta 5 %. Transientin laskennan lähtöarvoina käytettiin mallista riippuen stan-
dardi k-ε tai SST k-ω-mallilla saatua stationääristä virtauskenttää. Laskennan esikäsitte-
lyyn ja ratkaisuun on käytetty ANSYS® CFX®-Pre ja ANSYS® CFX®-Solver 14.5.7:ää, 
vastaavasti. Laskennat on tehty Tampereen teknillisen yliopiston tieteellisen laskennan 
keskuksen (TCSC) ylläpitämässä laskentaklusterissa. Käytössä oli 24:n 2,8 GHz lasken-
taytimen laskentateho ja 48 Gt muistia.  
5.2 Laskentaverkko 
Laskentaverkkojen luontia pidetään yleensä virtauslaskennan työläimpänä osuutena. 
Tästä syystä ja rajallisen ajan takia sain käyttööni DI Kalle Tiitisen valmiiksi tekemän 
lohkojaon juoksupyörälle, diffuusorille ja paluusiivistölle. Lohkojako juoksupyörälle on 
esitetty kuvassa 8, diffuusorille kuvassa 9 ja paluusiivistölle kuvassa 10. Juoksupyörän 
solassa lohkoja on yhteensä 39, diffuusorin solassa 40 ja paluusiivistön solassa 41. Ku-
vissa lohkot on merkitty eri väreillä. Annetulla lohkojaolla luotiin rakenteellinen heksa-
verkko, jossa ensimmäisen kontrollitilavuuden korkeus asetettiin 0,1 mm:iin, korkeus-
suhde 1,15:een ja seinämätihennysten kontrollitilavuuksien määrä 10:een. Solmujen 
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määrä on säädetty käsin siten, että kontrollitilavuuksien määrä on lähellä puolta miljoo-
naa, jota on pidetty riittävänä tiheytenä. Näin luodussa laskentaverkossa on juoksupyö-
rän siipisolassa 551 186 kontrollitilavuutta. Vastaavasti luotu verkko diffuusorin sii-
pisolalle on 364 623 kontrollitilavuutta ja paluusiivistön solalle 608 524 kontrollitila-
vuutta. Mainitut verkot ovat tämän työn referenssiverkkoja ja ne on luotu ANSYS® 
ICEM CFD™ 14.5.7:llä. 
Kuva 8. Juoksupyörän yhden siipisolan lohkojako. 
Kuva 9. Diffuusorin yhden siipisolan lohkojako. 
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Kuva 10. Paluusiivistön yhden siipisolan lohkojako. 
5.3 Konvergenssikriteeri ja aika-askel 
Skaalatut residuaalit kuvaavat kontrollitilavuuden ja sitä ympäröivien kontrollitilavuuk-
sien keskipisteiden välistä tasapainoa. Tässä työssä kaikissa laskentatapauksissa RMS-
konvergenssikriteeriksi asetettiin 1,0 · 10-5. Jokaista aika-askelta iteroitiin korkeintaan 
viisi kertaa tai kunnes konvergenssikriteeri oli saavutettu. Standardi k-ε- ja SST k-ω-
malleilla laskettaessa aika-askel oli 1/(360n), joka tarkoittaa, että juoksupyörä pyörii 
yhden asteen aika-askeleessa. SAS- ja DES-mallien osalta aika-askel määritellään siten, 
että RMS Courantin luku on noin 1. 
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5.4 Jälkikäsittely 
Turbulenssin kehittyminen ja kulkeutuminen laskenta-alueen läpi vie jonkin aikaa. Tu-
losten tasoittumiseen vaaditaan näin ollen käynnistymisaikaa, jonka jälkeen keskiarvo-
tus voidaan aloittaa. Laskennan alussa heilahtelu on suurta ja tuloksista on vaikea havai-
ta samana toistuvaa jaksollisuutta. Aikariippuva laskenta tulee tehdä riittävän suurella 
aikavälillä, jolloin tulokset tasoittuvat ja niihin muodostuu selkeä toistuva jaksollisuus. 
Kun tulokset alkavat tasaantua aloitetaan keskiarvottaminen, josta saadaan tuloksena 
pumpun teholliset arvot. Tässä työssä laskenta tehtiin siten, että roottori pyöri laskenta-
jakson aikana yhden kierroksen ja tulokset keskiarvotettiin koko ajalta. Laskentaa jat-
kettiin niin monta kierrosta, kunnes keskiarvotetut tulokset eivät enää muuttuneet edelli-
seen kierrokseen verrattuna merkittävästi. Lopullisiksi tuloksiksi valittiin viimeisen 
kierroksen aikakeskiarvot.  
Laskenta tehtiin osissa myös siksi, että voitiin seurata skaalan ratkaisevan simuloin-
nin turbulenttisten rakenteiden kehittymistä. Jokaisen kierroksen jälkeen tarkastettiin 
tasa-arvopinnat, jotka saatiin ns. Q-kriteerin avulla. Näin voitiin seurata turbulenssin 
kehittymistä ja suuren skaalan symmetrisyyttä tai epäsymmetrisyyttä. Lisäksi sillä ha-
vainnollistetaan, kuinka pienet pyörteet laskenta havaitsee. Q-kriteeri lasketaan seuraa-
vasti [29]: 
Qௗ௜௠ =
1
4 (ߗ
ଶ − ܵଶ), (108)
missä Ω on pyörteisyyden absoluuttinen arvo ja S venymänopeuden absoluuttinen arvo. 
Kerroin määräytyy historiallisista syistä, mutta sen arvolla ei ole merkitystä, koska Q-
kriteeriä käytetään vain visuaaliseen tarkasteluun. Kuvassa 11 on esimerkki Q-kriteerillä 
piirretystä tasa-arvopinnasta juoksupyörässä SST k-ω- ja SST SAS-mallilla. Huoma-
taan, että SAS-mallilla pyörreskaaloja on huomattavasti enemmän. Jälkikäsittely on 
tehty ANSYS® CFD-Post 14.5.7:llä. 
Kuva 11. Eräs Q-kriteerin tasa-arvopinta juoksupyörässä SST k-ω-mallilla vasemmalla 
ja SST SAS-mallilla oikealla puolella identtisellä laskentaverkolla. 
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6 LASKENTAVERKKORIIPPUMATTOMUUS 
6.1 Laskentaverkot ja -asetukset 
Jotta numeerisen laskennan tulokset ovat käyttökelpoisia, tulee laskentaverkon tiheys 
osoittaa riittäväksi. Tällöin tulokset eivät muutu merkittävästi verkkoa tihennettäessä, 
mutta harvennettaessa eroa on. Näiden kokojen välissä on siis olemassa tietty verkko-
koko, joka on laskentaan optimaalinen tarkkuuden ja laskentaresurssien suhteen. Tässä 
työssä kyseisen verkon löytäminen oli melko hankalaa ja riippumattomuuskriteereitä 
jouduttiin hieman soveltamaan. Tiheämmät verkot luotiin skaalaamalla edellinen verk-
kotiheys kertoimella 1,15 ja harvemmat verkot kertoimella 0,87 jokaisessa ulottuvuu-
dessa. Myös seinämätihennykset skaalattiin. 
Verkkoriippumattomuustarkastelu tehtiin periodisella geometrialla juoksupyörälle ja 
staattorille erikseen periodisella geometrialla ajan säästämiseksi. Juoksupyörää lasketta-
essa asetettiin pyörän eteen sylinterisektori renkaasta, jonka pituus oli siiven korkeus 
etureunalla (kuva 12). Jättöreunalle asetettiin vastaavasti suppeneva viuhkamainen kap-
pale (kuva 13), jonka ulkosäde on 1,5-kertainen juoksupyörän ulkokehän säteeseen ver-
rattuna. Viuhkan korkeus oli aluksi lyhyen matkan sama kuin siiven korkeus ulkoreu-
nalla, minkä jälkeen korkeus muuttui symmetrisesti ja lineaarisesti siiven korkeuden 
puolikkaaseen.  
Jatkokappaleet asetettiin staattisiksi ja juoksupyörä pyörivään liikkeeseen ja ne kyt-
kettiin transientilla roottori-staattori -kytkennällä. Sisääntuloreunaehdoksi asetettiin 
pumpun käyttökuorma jaettuna siipien määrällä. Ulostuloreunaehtona käytettiin nollaa 
staattiselle keskiarvopaineelle. Turbulenssin intensiteettinä käytettiin kaikissa tapauksis-
sa vakioasetusta 5 %. 
 Taulukossa 3 on esitetty juoksupyörän siipisolalle ja jatkokappaleille luotujen las-
kentaverkkojen kontrollitilavuusmäärät sekä verkkojen väliset kontrollitilavuussuhteet. 
Verkot on numeroitu siten, että negatiiviset luvut kuvaavat, kuinka monta kertaa verk-
koa on harvennettu referenssiverkosta, positiiviset vastaavasti tihennyskertojen määrää. 
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Kuva 12. Juoksupyörän sisääntuloreunalle kytketty kappale. 
Kuva 13. Juoksupyörän ulostuloreunalle kytketty kappale. 
Kuva 14. Paluusiivistön jälkeen kytketty kappale. 
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Taulukko 3. Roottorin laskentaverkon kontrollitilavuudet ja kontrollitilavuussuhteet 
siipisolassa. 
Staattorin verkkoriippumattomuustarkastelu tehtiin diffuusorisiivistön ja paluusiiven 
solat kytkettynä. Paluusiiven jälkeen liitettiin sylinterisektori 2:1 suhteella suppenevasta 
renkaasta (kuva 14), jonka pituus oli juoksupyörän säteen verran. Diffuusorin sisäänvir-
tausehtona käytettiin juoksupyörän laskennasta saatua tangentiaalista nopeutta ja tila-
vuusvirrasta yhtälöllä (74) laskettua meridiaaninopeutta. Ulostulossa staattinen keskiar-
vopaine asetettiin nollaan. Taulukossa 4 on esitetty diffuusorin siipisolalle, paluusiivis-
tön solalle ja jatkokappaleelle luotujen laskentaverkkojen kontrollitilavuusmäärät ja 
verkkojen väliset kontrollitilavuussuhteet. 
Taulukko 4. Staattorin laskentaverkon kontrollitilavuudet ja kontrollitilavuussuhteet 
siipisolassa. 
Aluksi laskentaverkkoriippumattomuustarkastelua tehtiin stationäärisenä, mutta so-
pivan aikaskaalan valinta oli hyvin hankalaa erityisesti SST k-ω-mallin osalta, mikä 
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johti huomattaviin konvergoitumisongelmiin erityisesti osakuormilla 0,6 ja 0,8 sekä 
tiheämmillä verkoilla myös optimikuormalla. 
Lopulliset laskentaverkkoriippumattomuuslaskennat tehtiin näin ollen transienttina 
periodisella geometrialla. Todellisuudessa tilanne ei ole periodinen, sillä turbulenssi 
itsessään ei ole jaksollinen kolmiulotteisen luonteensa takia, mutta tarkastelun oletetaan 
riittävän laskentaverkkoriippumattomuuden tutkimiseen. Aluksi laskenta tehtiin tran-
sienttina k-ε ja SST k-ω-malleilla viidellä eri tilavuusvirralla. Ajanpuutteen vuoksi kui-
tenkin siirryttiin tarkastelemaan vain osakuormaa 0,6 sekä suunnittelupistettä. Laskenta 
tehtiin siten, että jo laskettuja stationäärisiä tuloksia käytettiin transientin k-ε- ja SST k-
ω-laskennan alkuarvona. Transientin SST k-ω-laskennan tuloksia puolestaan käytettiin 
edelleen SAS- ja DES-laskennan alkuarvauksena. SAS- ja DES-mallien Courantin luku 
asetettiin noin yhteen. Koska arvo riippuu verkkotiheydestä, aika-askel säädettiin jokai-
selle verkolle erikseen. Juoksupyörälle käytetyt arvot eri verkoille on esitetty taulukossa 
5. 
Taulukko 5. Juoksupyörän verkkoriippumattomuuslaskennassa SAS- ja DES-malleilla 
käytetyt aika-askeleet. n on kierrosnopeus yksikössä 1/s. 
6.2 Tulokset 
Koska stationäärisistä tuloksista oli vaikea tehdä päätelmiä verkkoriippumattomuuden 
suhteen virtauksen transientin luonteen takia, käytettiin transientteja tuloksia riippumat-
tomuuden toteamiseen. Keskiarvotetut tulokset on otettu aina siten, että juoksupyörä on 
pyörinyt kokonaisuudessaan yhtä monta astetta jokaisella verkolla. Verkkoriippuvuus 
todettiin kriteerillä, jossa nostokorkeusero muuttui alle 0,25 % edellisen verkon arvosta 
ja poikkesi alle 0,5 % tiheimmän lasketun verkon arvosta. 
Juoksupyörää tarkasteltaessa sekä k-ε- että SST k-ω-malleilla riippumattomaksi las-
kentaverkoksi valikoitui verkko -3. Taulukossa 6 on esitetty edellä mainittujen mallien 
nostokorkeudet eri verkoilla. SAS- ja DES-mallilla riippumattomaksi laskentaverkoksi 
valikoitui verkko 2, joiden nostokorkeudet on esitetty taulukossa 7. 
Riippumattomuutta tarkasteltiin nostokorkeuden avulla, koska se on juoksupyörän 
osalta kiinnostavin suure. H0-2* tarkoittaa juoksupyörän dimensiotonta nostokorkeutta, 
jossa referenssiarvona on käytetty lopullisten laskentojen k-ε-mallilla laskettua juoksu-
pyörän nostokorkeutta kytketylle täyden geometrian jaksolle ilman yhtälön (80) korja-
ustermiä. H4-3* on diffuusorin dimensioton nostokorkeushäviö vastaavalla referenssiar-
volla. Taulukoissa kursiivi ilmaisee riippumattomuuskriteerin täyttymisen ja lihavointi 
harvimman verkon, jolla kaikki asetetut ehdot täyttyvät. Suhteellinen muutos on laskettu 
kyseisen ja edellisen verkon arvojen erotuksen suhteena edellisen verkon arvoon. Ko-
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konaismuutos tarkoittaa kyseisen lasketun verkon tuloksen muutosta tiheimmän verkon 
arvosta. 
Taulukko 6. Juoksupyörän laskentariippumattomuustarkastelun tulokset k-ε-mallilla 
vasemmalla ja SST k-ω-mallilla oikealla puolella. 
Roottorin verkkoriippumattomuustarkastelun tuloksista nähdään, että verkkojen vä-
liset erot eivät välttämättä vähene tihennettäessä, siksi on hankala valita verkko, joka on 
täysin riippumaton. SRS-mallien osalta laskentaa ei voitu ajanpuutteen takia tehdä ti-
heämmillä verkoilla. Myös staattorin riippumattomuustarkastelu jäi SRS-malleilla te-
kemättä samasta syystä. 
URANS-malleilla diffuusorin osalta verkkojen väliset vaihtelut ovat todella suuria 
ja epäsystemaattisia ja siksi sopivan riippumattomuuskriteerin valinta on haastavaa. 
Suuret vaihtelut johtuvat turbulenttisten ilmiöiden monimutkaisuudesta: diffuusorissa 
pyritään nopeasti vähentämään virtauksen dynaamista energiaa, jolloin virtaus on voi-
makkaasti pyörteinen ja nopeudet ovat pieniä. URANS-malleilla voimakkaiden tran-
sienttien ilmiöiden havaitseminen on haastavaa ja siksi erot ovat suuria. Suhteelliset erot 
ovat suuria juoksupyörään verrattuna myös siksi, että häviöiden arvot ovat kertaluokkaa 
pienempiä juoksupyörän nostokorkeuteen verrattuna. Staattorin osalta verkkoriippumat-
tomuus todettiin siten, että eri kuormien kokonaismuutosten summa on mahdollisimman 
pieni. 
Kyseisellä kriteerillä sekä k-ε- että SST k-ω-mallien laskentaverkoksi valikoitui 
verkko 0. Taulukossa 8 on esitetty em. mallien nostokorkeushäviöt diffuusorissa eri 
verkoilla. Diffuusorissa turbulenttiset ilmiöt ovat voimakkaimmillaan ja tulokset vaihte-
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levat paljon, mutta sen laskennassa tehdyt virheet kertautuvat myöhemmissä osissa. Sen 
vuoksi diffuusorin häviö on valittu riippumattomuustarkastelun suureeksi.  
Taulukko 7. Juoksupyörän laskentaverkkoriippumattomuustarkastelun tulokset SST 
SAS-mallilla vasemmalla ja SST DES-mallilla oikealla puolella. 
Taulukko 8. Staattorin laskentariippumattomuustarkastelun tulokset k-ε-mallilla va-
semmalla ja SST k-ω-mallilla oikealla puolella. 
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7 MITTAUS 
7.1 Mittalaitteet 
Painemittaukset ovat pumpun toiminnan kannalta oleellisimpia, mutta lisäksi mitataan 
myös vuotohäviöitä ja lämpötilaa sisääntuloputkessa sekä tasapainolaitteistossa tehohä-
viön määrittämiseksi. Mittaukset on tehty ISO 9906:2012(E) -standardin [45] mukaises-
ti ajamalla pumppua kuormilla 0,4–1,2 Sulzerin Karhulan tutkimuslaboratoriossa sulje-
tussa silmukassa. 
Painemittauksiin käytettiin Cerabar S PMP71 painelähettimiä. Tilavuusvirtoja mitat-
tiin elektromagneettisilla Promag 53 P -virtausmittareilla. Lämpötiloja mitattiin ohjel-
moitavilla PR 5331A -kaksilankalähettimillä. Vääntömomenttia mitattiin HBM T40 -
momenttianturilla ja kierrosnopeus määritettiin hammaspyörään asetetusta sensorista 
Nova-Strobe pbx -stroboskoopilla. Taulukkoon 9 on koottu mittauksissa käytettyjen 
laitteiden mittaustarkkuudet. 
Taulukko 9. Mittareiden tarkkuudet. 
Mittari Tarkkuus 
Painelähettimet ± 0,075 % 
Virtausmittarit ± 0,2 % 
Lämpölähettimet ± 0,3 % 
Momenttianturi ± 0,05 % 
Kierroslukumittari ± 0,02 % 
7.2 Mittausjärjestelyt 
Kokonaispainetta mitattiin pumpun imu- ja painepuolen putkistossa, jolloin saatiin mää-
ritettyä koko pumpun nostokorkeus. Molemmissa oli kaksi mittaria, joiden väliltä otet-
tiin keskiarvo. Pumpun toiseen jakson diffuusorin staattista painettta mitattiin neljällä 
mittarilla siten, että kaksi mittaria (1 ja 2) asetettiin siipisolassa diffuusorisiivistön etu-
reunalle kehäkiekon seinälle ja kaksi (3 ja 4) välipesään korkeimpaan kohtaan ennen 
paluusiivistöä vastaavasti kehäkiekon seinälle. Staattoriin asetettujen painemittareiden 
paikat on esitetty kuvassa 15. 
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Kuva 15. Periaatekuva diffuusoriin ja välipesään asetettujen painemittarien paikoista: 
vasemmalla edestä ja oikealla sivulta. 
Virtausmittareita oli imuputkessa pumpun tilavuusvirran mittaamiseksi ja tasapaino-
laitteiston paluuputkistossa vuotohäviön määrittämiseksi. Lämpötilaa mitattiin imuput-
kessa sekä tasapainokiekon paluuputkessa lämpöhäviön määrittämiseksi. Vääntömo-
menttia ja kierrosnopeutta mitattiin akselilla. Mittarit on asetettu standardin mukaisiin 
paikkoihin, ja periaatteelliset sijainnit on esitetty kuvassa 16.  
Kuva 16. Pumppuun asetettujen mittarien paikat. Kirjaimet kuvaavat mitattavaa suuret-
ta. 
Mittareista saatavat suureet keskiarvotetaan ottamalla niistä otoskeskiarvo yhtälöllä 
߶ത = ෍ ߶௜ܰ
ே
௜ୀଵ
. (109)
missä N on mittauskertojen määrä. Menettely on standardin mukainen, mutta se aiheut-
taa pientä virhettä energian laskennassa, koska keskiarvotettuja suureita kerrotaan kes-
kenään.  
Mitatut tulokset täytyy myös muuttaa laskentatilannetta vastaavaksi. Käyttämällä af-
finiteettisääntöjä voidaan nostokorkeudet ja hyötysuhteet muuttaa mitatun ja lasketun 
kierrosnopeuden suhteen perusteella laskentaa vastaavaksi. Koska laskennassa tarkastel-
laan yhtä jaksoa ja mittauksissa koko pumppua, on mittauksissa saadut nostokorkeudet 
jaettu jaksojen määrällä, jolloin saadaan yhden jakson keskiarvonostokorkeus. Halutta-
essa tarkempia tuloksia voidaan aineominaisuudet huomioimalla mittausdata skaalata 
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laskennan Reynoldsin lukua vastaavaksi, jolloin ilmiöt saadaan suhteellisesti vakioitua, 
mutta niin ei ole tässä työssä tehty tarkkuuden ollessa muutenkin riittävä. 
Laskennassa on tehty yksinkertaistuksia mittauksiin verrattuna: laskennassa ei ole 
tasapainolaitteistoa, pinnankarheus on oletettu nollaksi ja jaksoissa syntyvät vuotohäviöt 
on jätetty huomioimatta. Hyötysuhde muunnetaan laskentaa vastaavaksi jakamalla se 
laskennasta puuttuvien ilmiöiden hyötysuhteella. Tasapainokiekon häviö voidaan laskea 
suoraan mittaustuloksista ja käyttää sitä vastaavaa hyötysuhdetta. Muille häviöille on 
käytetty kokemuspohjaisia hyötysuhteita, jotka on saatu monien mittausten ja CFD-
tulosten vertailun pohjalta. Lisäksi pumpun sivutiloissa esiintyy häviötä, joiden arviointi 
on osoittautunut erittäin haastavaksi ja näin ollen niitä ei ole huomioitu tuloksissa. Mit-
taustulokset on esitetty seuraavassa luvussa laskentatulosten yhteydessä. 
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8 TULOKSET 
8.1 Toiminta- ja hyötysuhdekäyrät 
Tässä luvussa on esitetty monijaksopumpun yhden jakson nostokorkeudet ja hyötysuh-
teet k-ε-mallilla ja SST k-ω-mallilla viidellä eri kuormalla. Tuloksia on verrattu mitta-
uksiin niiltä osin, joista mittauksia tehtiin. Luvun loppupuolella on arvioitu laskentaan 
ja mittauksiin liittyviä virheitä. SAS- ja DES-mallien laskenta ei ehtinyt valmistua 
ajoissa tähän työhön.  
Kuvassa 17 on esitetty yhden jakson kokonaisnostokorkeus sekä dynaaminen nosto-
korkeus pumpun eri kohdissa kaikilla lasketuilla kuormilla. Siitä nähdään, että juoksu-
pyörä on ainut osa, joka kasvattaa kokonaispainetta. Diffuusorin tehtävä on muuttaa 
dynaaminen paine staattiseksi paineeksi mahdollisimman pienellä kokonaispainehäviöl-
lä, mikä myös näkyy kuvassa välin 3–4 jyrkkänä dynaamisen paineen laskuna. Staatti-
nen paine saadaan kokonaispaineen ja dynaamisen paineen erotuksena, joten kuvassa se 
on yhtenäisen viivan ja katkoviivan väliin jäävä alue. Paluusiivistön tehtävä on lähinnä 
ohjata virtaus seuraavaan vaiheeseen ja sen häviö on suhteellisen pieni diffuusoriin ver-
rattuna. Optimi- ja ylikuormilla häviöt ovat osakuormia suuremmat. Kuvasta nähdään 
selvästi myös mallien väliset erot rajuilla osakuormilla. Suurin nostokorkeus saadaan 
käyttämällä pumppua mahdollisimman pienellä osakuormalla. Tällöin kuitenkin hyö-
tysuhde laskee reilusti ja pumppu saattaa jopa vaurioitua painevaihtelujen ja tärinän 
seurauksena. Kuvassa nähdään eroa dynaamisten paineiden välillä 0-pinnoilla. Todelli-
suudessa pumppu ei kuitenkaan tuota dynaamista painetta vaan ero johtuu siitä, että 
työssä on käytetty kohtisuoraa sisäänvirtausehtoa, vaikka virtaus on todellisuudessa 
pyörteinen. Laskennassa dynaamisen paineen tuottoon käytetään staattista painetta, jol-
loin tämä ei vaikuta kokonaispaineeseen. 
Kuvassa 18 on esitetty SST k-ω-mallilla saadun juoksupyörän nostokorkeuden ja 
hyötysuhteen suhde k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavissa käyttöpisteissä tilavuus-
virran funktiona. Havaitaan, että mallien väliset tulokset ovat lähes identtisiä kuormilla 
0,8–1,2, mutta pienillä osakuormilla eroa on havaittavissa: SST k-ω-malli arvioi nosto-
korkeuden ja hyötysuhteen noin 4 % suuremmaksi kuormalla 0,4. 
Kuvassa 19 on esitetty SST k-ω-mallilla saadun juoksupyörän ja diffuusorin väliti-
lan nostokorkeushäviön ja hyötysuhteen suhde k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavis-
sa käyttöpisteissä tilavuusvirran funktiona. SST k-ω-malli ennustaa häviöt pienemmäksi 
kaikkialla, mutta erityisesti osakuormalla 0,6 mallien ero on erittäin merkittävä häviön 
ollessa 70 %:a pienempi SST k-ω-mallilla. Roottorin ja staattorin välinen vuorovaikutus 
ja siitä johtuvat häviöt kasvavat kuorman pienentyessä, mikä nähdään kuvasta 17 pinto-
jen 2–3 välillä. 
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Kuva 17. Pumpun kokonaisnostokorkeus ja dynaaminen nostokorkeus pumpun eri pin-
noilla. Dimensiottomien suureiden referenssiarvona on käytetty k-ε-mallilla laskettua 
juoksupyörän nostokorkeutta pintojen 0–2 välillä optimikuormalla ilman yhtälön (80) 
korjaustermiä.  
Kuva 18. Juoksupyörän nostokorkeus ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla. Arvot on jaettu k-
ε-mallin tuloksilla vastaavissa pisteissä.  
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Kuva 19. Juoksupyörän jättöreunan ja diffuusorisiivistön etureunan väliin jäävän tilan 
nostokorkeushäviö ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla. Arvot on jaettu k-ε-mallin tuloksilla 
vastaavissa pisteissä. 
Kuvassa 20 on esitetty SST k-ω-mallilla saadun diffuusorisiivistön nostokorkeushä-
viön ja hyötysuhteen suhde k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavissa käyttöpisteissä 
tilavuusvirran funktiona. SST k-ω-malli ennustaa häviöiden olevan huomattavasti pie-
nempiä osakuormilla 0,4 ja 0,6 kuin k-ε-malli, mutta välillä 0,8–1,2 saadaan hieman 
suurempia häviöitä. 
Staattoriin asetettujen mittarien signaaleista havaittiin, että mittarit 3 ja 4 antoivat 
lähes samoja lukemia, joten niistä voitiin ottaa keskiarvo. Mittarit 1 ja 2 puolestaan an-
toivat erilaisia tuloksia, koska virtaus on monimutkaista diffuusorin etureunalla rootto-
rin ja staattorin välisen vuorovaikutuksen takia. Kuvassa 21 on esitetty staattinen nosto-
korkeusero mittauspisteen 1 ja pisteiden 3 ja 4 keskiarvon välillä sekä mittauspisteen 2 
ja pisteiden 3 ja 4 keskiarvon välillä sekä vastaava arvo SST k-ω-mallilla laskettuna 
tilavuusvirran funktiona. Mittausten ja SST k-ω-mallin arvot on suhteutettu k-ε-mallin 
tuloksiin edellisten kuvien tavoin. Yksinkertaistuksen vuoksi tässä yhteydessä puhutaan 
pelkästään pisteen 1 arvosta tarkoitettaessa em. paine-eroa. Vastaavasti toimitaan myös 
pisteen 2 kanssa.  
Molemmissa pisteissä 1 ja 2 arvot ovat k-ε- ja SST k-ω-malleilla melko lähellä toi-
siaan lukuun ottamatta kuormaa 0,6, jossa SST k-ω-malli ennustaa lähes kaksinkertaisen 
arvon. Mittaukset ennustavat molempien pisteiden osalta piikin kuorman 0,6 kohdalle, 
kuten SST k-ω-mallikin. Pisteen 1 arvo on kuitenkin hieman lähempänä k-ε-mallin tu-
losta. Pisteen 2 osalta SST k-ω-mallin ja mittausten arvot ovat melko lähellä toisiaan. 
Havaittu piikki, joka havaitaan myös kuvassa 19, johtunee siitä, että virtaus kiinnittyy 
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diffuusorisiivistöön lähellä kuormaa 0,6 ja takaisinvirtaus vähenee kuormaa kasvatetta-
essa. Kuvan perusteella voitaneen päätellä, että SST k-ω-malli ennustaa osakuormilla 
staattisen paine-eron käyttäytymisen diffuusorissa k-ε mallia paremmin, mutta yliarvioi 
paine-eron suuruuden erityisesti pisteessä 1.  Mittaukset eivät osuneet täsmälleen las-
kennan pisteisiin, mutta arvot niissä on saatu lineaarisella sovitteella pisteen molem-
minpuolisista arvoista. Ääripisteissä sovittamiseen on käytetty kahta suurempaa tai pie-
nempää arvoa. 
Tarkasteltaessa tarkemmin pisteiden 1 ja 2 välistä eroa on kuvassa 22 esitetty nosto-
korkeusero pisteiden välillä SST k-ω-mallilla ja mitattuna suhteessa k-ε-mallilla saatui-
hin nostokorkeuseroihin vastaavissa käyttöpisteissä tilavuusvirran funktiona. Roottorin 
ja staattorin välisen rajapinnan välinen painegradientti kuvaa hyvin komponenttien vä-
listä vuorovaikutusta. Turbulenssimallien laskema painegradientti on identtinen kuor-
milla 0,8–1,2. Havaitaan, että k-ε-malli ennustaa painegradientin lähes vastaavaksi mit-
tausten kanssa kuormilla 0,6–1. SST k-ω-malli yliarvioi painegradientin yli kaksinker-
taiseksi osakuormalla 0,6, mutta ennusti kuitenkin staattisen nostokorkeuseron tarkem-
min. Kuormalla 0,4 painegradientti on yli 8-kertainen mittauksiin verrattuna ja lähes 
kaksinkertaiseksi k-ε-malliin verrattuna. Malli siis tekee ainakin kaksinkertaisen vir-
heen, koska ero korjautuu staattisen nostokorkeuseron laskennassa. Havaitaan lisäksi, 
että mittauksissa saadun gradientin etumerkki vaihtuu ylikuormalla. 
Kuva 20. Diffuusorisiivistön nostokorkeushäviö ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla. Arvot 
on jaettu k-ε-mallin tuloksilla vastaavissa pisteissä. 
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Kuva 21. Diffuusoriin ja välipesään asetettujen mittareiden ja vastaavien pisteiden las-
kennallinen staattinen nostokorkeusero diffuusorisiivistössä. Arvot on jaettu k-ε-mallin 
tuloksilla vastaavissa pisteissä.  
Kuva 22. Diffuusorin etureunalle asetettujen mittareiden ja vastaavien pisteiden las-
kennallinen staattinen nostokorkeusero. Arvot on jaettu k-ε-mallin tuloksilla vastaavissa 
pisteissä.  
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Kuvassa 23 on esitetty SST k-ω-mallilla saadun välipesän nostokorkeushäviön ja 
hyötysuhteen suhde k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavissa käyttöpisteissä tilavuus-
virran funktiona. Kuvasta havaitaan, että mallien välillä tulokset heilahtelevat merkittä-
västi. Välipesän häviöt ovat hyvin pieniä ja numeerisen kohinan osuus tuloksissa kas-
vaa. Lisäksi virtaus on voimakkaasti pyörteinen välipesässä ja siinä on kaksi jyrkkää 
mutkaa, joten perinteiset URANS-mallit eivät luultavasti ole kovin tarkkoja. 
Kuva 23. Välipesän nostokorkeushäviö ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla. Arvot on jaettu 
k-ε-mallin tuloksilla vastaavissa pisteissä.  
Kuvassa 24 on esitetty SST k-ω-mallilla saadun paluusiivistön nostokorkeushäviön 
ja hyötysuhteen suhde k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavissa käyttöpisteissä tila-
vuusvirran funktiona. SST k-ω-mallilla häviö on identtinen k-ε-mallin kanssa kuormilla 
1 ja 1,2, suurempi osakuormilla 0,4 ja 0,8 mutta kuormalla 0,6 pienempi. Tämä liittynee 
edelleen diffuusorissa tapahtuvaan ilmiöön, joka näkyy myös paluusiivistössä.  
Kuvassa 25 on esitetty kaikkien staattorin osien suhteelliset häviöt tilavuusvirran 
funktiona. Arvot on suhteutettu käytetyn turbulenssimallin jakson kokonaishäviöön op-
timikuormalla. Havaitaan, että kokonaishäviö on pienimmillään optimissa, kuten pitää-
kin. Havaitaan myös, että ylivoimaisesti suurin häviö syntyy diffuusorissa erityisesti 
osakuormilla. Juoksupyörän ja diffuusorin välitilassa häviöt ovat toisiksi merkittävim-
mät osakuormilla. Välipesän ja paluusiivistön häviöiden suuruus on melko riippumaton 
kuormasta, mutta SST k-ω-mallilla välipesän häviö heilahtelee k-ε-mallia enemmän. 
Optimissa diffuusorin häviön suuruusluokka on n. 2–3-kertainen muihin häviöihin ver-
rattuna; muut häviöt ovat keskenään samaa suurusluokkaa. 
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Kuvassa 26 on esitetty koko pumpun nostokorkeus ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla 
ja mitattuna suhteessa k-ε-mallin vastaaviin arvoihin vastaavissa käyttöpisteissä tila-
vuusvirran funktiona. SST k-ω-mallilla nostokorkeudet ja hyötysuhteet ovat osakuor-
milla 0,4 ja 0,6 k-ε-mallia suuremmat. Molemmat mallit ovat lähellä mittaustuloksia 
kuormilla 0,8–1,2. Yleisesti ottaen k-ε-mallin tulokset ovat lähempänä mittauksia tar-
kasteltaessa koko jakson nostokorkeutta. Hyötysuhteen osalta mittaustulokset eroavat 
mittauksista lähes saman verran molemmilla malleilla. Osakuormilla 0,4 ja 0,6 mittauk-
set ovat laskentatulosten puolivälissä. 
Kuva 24. Juoksupyörän paluusiivistön nostokorkeushäviö ja hyötysuhde SST k-ω-
mallilla. Arvot on jaettu k-ε-mallin tuloksilla vastaavissa pisteissä. 
Kuvassa 27 on esitetty yhtälöllä (80) laskettu korjaustermi tilavuusvirran ja dif-
fuusorin jättöreunan nopeuden funktiona. Termi on vähennetty lasketuista juoksupyörän 
nostokorkeuksista kaikissa kuvissa. Nostokorkeuden referenssiarvona on käytetty juok-
supyörän nostokorkeutta pintojen 0–2 välillä ilman korjaustermiä, kuten muuallakin 
työssä. Nopeuden referenssiarvona on käytetty k-ε-mallilla laskettua massakeskiarvotet-
tua nopeutta diffuusorin jättöreunalla optimikuormalla. Havaitaan, että termi riippuu 
likimain lineaarisesti tilavuusvirrasta. Mallien välillä on pieniä eroja, mutta ne eivät 
merkittävästi vaikuta kokonaistuloksiin. 
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Kuva 25. Painehäviökertymä staattorissa. Arvot on suhteutettu käytetyn mallin koko-
naishäviöön optimikuormalla. 
Kuva 26. Kokonaisen jakson nostokorkeus ja hyötysuhde SST k-ω-mallilla ja mitattuna. 
Arvot on jaettu k-ε-mallin tuloksilla vastaavissa pisteissä. 
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Kuva 27. Yhtälöllä (80) korjaustermi k-ε ja SST k-ω-mallilla vasemmalla tilavuusvirran 
funktiona ja oikealla diffuusorin jättöreunan nopeuden funktiona. Nostokorkeustermin 
referenssiarvona on käytetty k-ε-mallilla saatua juoksupyörän nostokorkeutta pintojen 
0–2 välillä optimikuormalla ilman korjaustermiä. Dimensiottoman nopeuden referens-
siarvona on käytetty k-ε-mallin diffuusorin jättöreunan nopeutta optimikuormalla. 
8.2 Virhearviointi 
Numeeriseen laskentaan liittyy aina virheitä tehtyjen likimääräistysten takia. On tärkeää 
tietää minkälaisia virheitä laskennassa syntyy ja miten ne otetaan huomioon tuloksia 
analysoitaessa ja miten ne voidaan minimoida. Lisäksi mittauksissa on virheitä, joiden 
suuruusluokka on tärkeä tietää. Tässä työssä virhetarkastelua ei ole tehty parhaiden käy-
täntöjen mukaisesti tekijän kokemuksen puutteen takia, mutta tässä luvussa tehdään 
kuitenkin suuntaa-antavaa arviota virheiden suuruusluokasta, mikä on parempi kuin 
virheitä ei arvioitaisi lainkaan. Virhetyyppien määrittelyt on otettu kirjasta [11]. 
Virheanalyysi kannattaa tehdä aina tietyssä järjestyksessä, jotta saadaan minimoitua 
siihen käytetty aika eikä edelliseen vaiheeseen jouduta palaamaan uudestaan. Numeeri-
set virheet voidaan jakaa neljään eri tyyppiin: ohjelmointi- ja käyttäjävirheet, iterointi-
virheet, diskretointivirheet ja mallinnusvirheet. Virheet tulee myös tarkastaa vastaavassa 
järjestyksessä ja niiden suuruus on arvioitava hyväksytylle tasolle. Virheiden suuruus ja 
niiden arviointiin kuluva aika kasvaa edellä mainitussa järjestyksessä lukuun ottamatta 
käyttäjävirhettä. 
Ohjelmointivirheitä syntyy yleensä aina, mutta koska tässä työssä käytettiin valmista 
yleisesti hyväksi todettua ratkaisijaa, niihin ei puututa sen kummemmin. Sen sijaan 
käyttäjän tekemiä virheitä voi esiintyä hyvälläkin koodilla. Usein käyttäjävirheet johta-
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vat muihin aiemmin mainittuihin virheisiin, mutta systemaattisten virheiden, joihin ei 
voida vaikuttaa, ja vältettävissä olevien virheiden, jotka johtuvat koodin väärästä käy-
töstä, välillä on selvä ero. Käyttäjän tekemät virheet ovat käytännössä vääriä asetuksia 
esikäsittelijässä ja ne havaitaan usein vasta useiden laskentojen jälkeen tai joskus ei 
lainkaan. Yleisiä virheitä ovat geometrian väärä skaalaus tai parametrien valinta käytet-
täessä dimensiottomia suureita. Huonosti laadittu laskentaverkko on myös käyttäjävirhe, 
joka voi johtaa kymmenkertaisiin tai jopa suurempiin virheisiin. Näin ollen aivan en-
simmäisenä tulee tarkastaa esikäsittelijän asetusten oikeellisuus ja laskentaverkon laatu. 
Virheitä ilmeni laskentojen aikana, mutta ne korjattiin ja laskenta tehtiin uudestaan. 
Koska tässä työssä on käytetty kokemuspohjalta hyväksi todettua laskentaverkkoa ja 
laskenta-asetuksia, niistä syntyvä virhe oletetaan olevan hyväksytyllä tasolla. 
Seuraavaksi arvioidaan iteraatiovirhettä. Diskretointi tuottaa yleensä ryhmän epä-
lineaarisia yhtälöitä, jotka joudutaan linearisoimaan iteratiivisesti, koska suora ratkaisu 
on kallista. Iteraatio ei voi jatkua loputtomasti, joten tulee asettaa konvergenssikriteeri, 
joka määritellään usein asettamalla residuaaleille raja-arvo, jonka jälkeen laskenta py-
säytetään. Näin asetetun konvergenssikriteerin suuruus on usein myös suhteellisen ite-
raatiovirheen suuruus. Vaikka laskentamenetelmä olisi konvergoituva ja iterointia jatke-
taan loputtomasti, tarkkaa tulosta ei koskaan saavuteta diskretoiduilla yhtälöillä. Äärel-
lisestä matemaattisesta tarkkuudesta johtuvat pyöristysvirheet asettavat alarajan virheel-
le. Tämä virhe ei usein yleensä ole ongelma, koska tietokoneen matemaattinen tarkkuus 
on paljon suurempi kuin on tarpeen. Iteraatiovirheen suuruus määritellään tarkan ja dis-
kretoiduista yhtälöistä iteroidun ratkaisun erotuksena. Vaikka virheellä ei sinänsä ole 
tekemistä diskretointivirheen kanssa, sen pienentämiseen käytetyn tehon määrä kasvaa 
kontrollitilavuuksien määrän kasvaessa. Täten on tärkeää valita iterointivirheen taso 
sopivaksi: riittävän pieni muihin virheisiin verrattuna, mutta ei pienempi, koska se ei 
vaikuta tarkkuuteen ja lisää laskenta-aikaa. Tässä työssä painearvot olivat kiinnostavim-
pia suureita. Pumpun pinnoilla laskettiin kokonaispainetta, joka riippuu myös nopeudes-
ta. Paineen ja nopeuden iteraatiovirhe voidaan arvioida konvergenssikriteerin 10-5 suu-
ruiseksi. 
Iteraatiovirheen tarkastelun ja konvergenssikriteerin asettamisen jälkeen tarkastel-
laan diskretoinnista johtuvia virheitä. Siinä joudutaan tekemään lukuisia likimääräistyk-
siä, jotta yhtälöt saadaan tietokoneella ratkaistavissa olevaan muotoon. Kontrollitila-
vuusmenetelmää käytettäessä joudutaan käyttämään likimääräisiä pinta-, tilavuus- ja 
aikaintegraaleja sekä muuttujien arvoja keskipisteissä. Virheiden suuruus vähenee kont-
rollitilavuuksien pienentyessä, mutta käyttämällä parempia interpolointimenetelmiä 
voidaan myös vaikuttaa tarkkuuteen. Kehittyneiden menetelmien käyttö on kuitenkin 
haastavaa ja vaatii enemmän laskentatehoa ja muistia. Usein käytetyt diskretointimene-
telmät valitaan käytetyn turbulenssimallin perusteella ja tarkkuuteen vaikutetaan lähinnä 
laskentaverkon tiheydellä ja aika-askeleen suuruudella. Virtausalueen paikalliset vaihte-
lut vähentävät myös tarkkuutta. Sama aika-askel ja verkkotiheys eivät usein ole parhaita 
mahdollisia joka puolella virtausaluetta. Paikallisen virheen suuruus on suoraan verran-
nollinen paikallisen vaihtelun suuruuteen. Jos on tietty maksimiverkkotiheys, jota voi-
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daan käyttää, tulee verkkoa tihentää paikallisesti, jotta paikallisia virheitä voidaan pie-
nentää. Diskretointivirheen suuruus määritellään hallitsevien yhtälöiden tarkan ratkaisun 
ja diskreetin ratkaisun erotuksena. 
Diskretointivirhettä voidaan arvioida tihentämällä laskentaverkkoa systemaattisesti. 
Jotta virhettä voitaisiin arvioida hyvin, tulisi laskentaverkkoa tihentää siten, että harvan 
verkon laskentapisteet eivät siirry verkkoa tihennettäessä, toisin sanoen verkkotiheyttä 
tulisi kaksinkertaistaa joka suunnassa, jolloin näin luodut pisteet sijoittuvat harvan ver-
kon pisteiden keskelle. Näin ei kuitenkaan tässä työssä tehty, joten diskretointivirheen 
arviointi tällä perusteella on mahdotonta. Lisäksi laskentaverkkoriippumattomuutta teh-
dessä verkkojen välisten tulosten tulisi muuttua monotonisesti verkon tihentyessä, näin 
ei kuitenkaan ollut, mikä saattaa johtaa siihen, että virhe on arvioitua suurempi. Diskre-
toinnista johtuvaa virhettä on hankala tämän työn osalta sanoa, mutta vertailemalla käy-
tetyillä laskentaverkoilla saatuja arvoja voidaan arvioida nostokorkeuden suhteellisen 
virheen suuruusluokaksi 10-2.  
Mallinnusvirhe on yleensä myös suurin yksittäinen virhetyyppi. Mallinnusvirheet 
liittyvät nestevirtausta kuvaaviin matemaattisiin yhtälöihin. Niitä voidaan pitää ongel-
man matemaattisena mallina. Vaikka Navier-Stokesin yhtälöt ovat tarkkoja, niiden suo-
ra ratkaisu on yleensä mahdotonta ja turbulenssin mallintamisessa tehdään aina virheitä, 
joiden suuruus riippuu virtausolosuhteista. Usein alku- ja reunaehtojen määrittäminen 
voi olla haastavaa ja joudutaan käyttämään arvioita. Geometrian tarkka esittäminen voi 
myös olla haastavaa ja joitakin piirteitä, jotka vaikeuttavat laskentaverkon luontia jäte-
tään huomioimatta. Mallinnusvirhe määritellään todellisen virtauksen ja tarkan mate-
maattisen mallin ratkaisun erotuksena, mutta käytännössä vertailuun käytetään usein 
mittauksia.  
Tässä työssä reunaehdot tunnetaan hyvin, mutta seinien karheus on oletettu hyd-
raulisesti sileäksi, mikä hieman poikkeaa todellisuudesta. Laskennassa on myös jätetty 
huomioimatta raot, joista vuotovirtaukset juoksupyörän jättöreunalta etureunalle ja pa-
luusiivistön jättöreunalta juoksupyörän ulkoreunalle kulkevat. Tasapainolaitteistoa ei 
myöskään ole mallinnettu laskennassa. Laskentaverkko on laadullisesti hyvä, mutta 
siinäkin tehdään varmasti pieniä virheitä. Perinteiset URANS-mallit ovat virheellisiä, 
mitä enemmän turbulenttisia virtaukset ovat, eli suurilla osakuormilla. Mallinnusvirhe 
vaihtelee tilavuusvirran ja käytetyn turbulenssimallin funktiona. Vertailemalla mittaus-
ten ja laskennan tuloksia voidaan suuruusluokaksi arvioida 10-2–10-1. 
Laskennassa tehty kokonaisvirhe saadaan edellä mainittujen virheiden summana. 
Taulukossa 10 on esitetty arviot kokonaisnostokorkeuden laskennan kokonaisvirheestä 
yhden numeron tarkkuudella eri kuormilla. Taulukossa 11 on kokonaishyötysuhteen 
vastaavat arviot. Huomataan, että mallinnusvirheen osuus on merkittävin. On vielä ko-
rostettava, että arviot on tehty hyvin karkeasti.  
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Taulukko 10. Arvioitu kokonaisnostokorkeuden kokonaisvirhe eri kuormilla. 
Kuorma k-ε SST k-ω 
0,4 ± 4 % ± 11 % 
0,6 ± 3 % ± 7 % 
0,8 ± 2 % ± 2 % 
1 ± 2 % ± 2 % 
1,2 ± 4 % ± 4 % 
Taulukko 11. Arvioitu kokonaishyötysuhteen kokonaisvirhe eri kuormilla. 
Kuorma k-ε SST k-ω 
0,4 ± 4 % ± 7 % 
0,6 ± 6 % ± 6 % 
0,8 ± 2 % ± 2 % 
1 ± 3 % ± 4 % 
1,2 ± 5 % ± 5 % 
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9 PÄÄTELMÄT 
 
Tässä työssä tutkittiin monijaksopumpun toimintaa eri turbulenssimalleilla ja tarkoituk-
sena oli selvittää, mikä turbulenssimalli soveltuu parhaiten sen nostokorkeuksien ja hyö-
tysuhteiden laskentaan. Erityisesti diffuusorin osalta häviöiden oikea mallintaminen on 
ollut haasteellista ja se oli tutkimuksen päätavoitteena. Lisäksi pumpun toiminnan mal-
lintaminen osakuormavirtauksilla oli toinen tavoite. Näihin tarkoituksiin valittiin turbu-
lenssimalleiksi kirjallisuuskatsauksen perusteella perinteisistä URANS-malleista stan-
dardi k-ε ja SST k-ω-mallit, joista ensimmäistä käytettiin työssä referenssimallina. Ke-
hittyneemmiksi malleiksi valittiin SST SAS ja SST DES, joilla ei kuitenkaan ehditty 
tehdä kytkettyä laskentaa käytettävissä olleessa ajassa. 
Niillä ehdittiin kuitenkin tekemään verkkoriippumattomuustarkastelu juoksupyörän 
osalta. Se tehtiin periodisella geometrialla erikseen pumpun jokaiselle osalle. Juoksu-
pyörän tapauksessa kaikilla neljällä mallilla saatiin lähes samoja tuloksia. Nostokorkeu-
det jäivät kuitenkin kaikilla kytkettyä laskentaa alhaisemmiksi. Staattorin osalta riippu-
mattomuus oli vaikea todeta URANS-malleilla verkkojen välisten tulosten suurten hei-
lahtelujen takia, mikä alleviivaa diffuusorissa tapahtuvien ilmiöiden monimutkaisuutta. 
Diffuusorin häviö on pumpun hydraulisen kokonaishäviön kannalta merkittävin. Staat-
torin muiden osien häviöt riippuvat diffuusorin häviöistä ja siksi sen tarkka laskenta on 
juoksupyörän jälkeen oleellisinta pumpun suunnittelussa. 
Lopullisen kytketyn laskennan tulosten perusteella SST k-ω-malli arvioi juoksupyö-
rän nostokorkeuden k-ε-mallia suuremmaksi osakuormilla 0,4 ja 0,6, mutta kuormilla 
0,8–1,2 mallit antoivat lähes identtisiä tuloksia. Diffuusorissa SST k-ω-malli puolestaan 
ennustaa suuremman häviön kuormilla 0,8–1,2, mutta pienemmän kuormilla 0,4 ja 0,6. 
Verrattuna diffuusorin staattisen paine-eron mittauksiin SST k-ω-malli havaitsi vir-
tausilmiöt k-ε-mallia paremmin. Toisaalta k-ε-mallilla laskettiin painegradientti dif-
fuusorin etureunalla SST k-ω-mallia tarkemmin, joten ei voida tehdä selkeää johtopää-
töstä, kumpi malli soveltuu diffuusorin virtauskentän laskentaan paremmin. SST k-ω-
malli kuitenkin havaitsee ilmiöitä, joita k-ε-malli ei havaitse, mutta yliarvioi ne. SST k-
ω-mallilla on potentiaalia, mutta parempien tulosten saamiseksi tulisi tutkia eri diskre-
tointimenetelmien ja roottori-staattori -rajapinnan kytkennän vaikutusta tuloksiin. Li-
säksi myös SST k-ω-pohjaisilla SRS-malleilla tarkkuutta saadaan oletettavasti parannet-
tua, joten jatkotutkimus niillä on aiheellista. Täytyy kuitenkin pitää mielessä, että hyväl-
lä hyötysuhteella kaikilla käyttökuormilla toimivan diffuusorin suunnitteleminen on 
mahdotonta. Ensisijaisesti tulee panostaa kapeamman käyttöalueen toimintaan, mutta 
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joitakin parannuksia voitaisiin mahdollisesti tehdä käyttämällä tarkempaa turbulenssi-
mallia. 
Tässä työssä mittauksiin verrattuna tarkimmat tulokset kokonaisnostokorkeudelle ja 
-hyötysuhteelle saatiin k-ε-mallilla. Kuormilla 0,8–1,2 URANS-mallien väliset tulokset 
olivat lähes samoja, mutta osakuormilla 0,4 ja 0,6 SST k-ω-malli ennustaa suuremmat 
nostokorkeudet. Pumpun suunnittelussa oleellisinta on korkea kokonaishyötysuhde, 
jonka k-ε-malli aliarvioi osakuormilla 0,4 ja 0,6, kun taas SST k-ω-malli yliarvioi. Mi-
tattu kokonaishyötysuhde sijoittuu noin laskettujen tulosten puoliväliin. 
Juoksupyörän nostokorkeuksia laskettaessa tulokset korjattiin vähentämällä niistä 
korjaustermi, koska virtaus sisääntulossa on todellisuudessa pyörteinen muissa kuin 
ensimmäisessä jaksossa. Tämän termin havaittiin riippuvan lineaarisesti tilavuusvirras-
ta.  
Nostokorkeuksia laskettaessa käytetyt mallit ovat melko hyviä, mutta haluttaessa 
tarkempaa tietoa nopeuskentästä parempien mallien käyttö on tarpeen. k-ε-mallin tulok-
set ovat nostokorkeuden osalta lähempänä mittauksia kuin SST k-ω-mallilla. Tämä tulos 
on hieman yllättävä, koska SST k-ω-malli on periaatteessa paranneltu k-ε-malli. Syynä 
saattaa olla, että SST k-ω-mallilla virtausilmiöt saadaan mallinnettua tarkemmin, muttei 
riittävän tarkasti, jolloin kokonaisvirhe mittauksiin verrattuna kasvaa. Kun taas k-ε-
mallilla virheet saattavat kumota toisensa ja saadaan parempia tuloksia kokonaisen 
pumpun osalta. 
Tämän työn perusteella k-ε-mallia tulisi edelleen käyttää pumpun suunnittelutyöka-
luna. SST k-ω-mallin mahdollisuuksia tulee kuitenkin vielä tutkia eri diskretointimene-
telmillä, mutta luultavasti parempien tulosten saamiseksi, on siirryttävä SRS-malleihin. 
On mielenkiintoista nähdä, saadaanko SST k-ω-mallin virheet SRS-malleilla pienem-
miksi tulevissa tutkimuksissa. Diffuusorissa tapahtuvat virtausilmiöt ovat hyvin moni-
mutkaisia ja niiden havaitseminen perinteisillä URANS-malleilla on haasteellista. Sel-
keästi voidaan havaita, ettei kummallakaan käytetyistä malleista laskenta täsmää mitta-
uksiin osakuorma-alueella, mutta tähän mennessä se on ollut sallittavissa rajoissa suun-
nittelun kannalta, koska pumppua ei yleensä käytetä pienillä osakuormilla. On myös 
huomattava, että tutkittu pumppu on yksittäistapaus eikä johtopäätöksiä voi suoraan 
soveltaa kaikkiin keskipakopumppuihin ja niiden siipiprofiileihin. Tämä työ toimii kui-
tenkin hyvänä pohjana tuleville jatkotutkimuksille. 
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